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Capítulo 1 
 
Introducción y objetivos 
 
 
1. Antecedentes históricos 
 
Desde la antigüedad, los problemas de transporte, impulsión, elevación y 
movimiento se han solucionado mediante el uso de cuerdas y otros elementos. Los 
engranajes se han utilizado como sistemas de transmisión y,  aunque no se sabe 
con exactitud en qué momento surgió su invención, la literatura de la antigua 
China, Grecia y Turquía los mencionan en sus escritos, pero no aclaran muchos 
detalles. 
 
El mecanismo de engranajes más antiguo del que se disponen restos es el de 
Anticitera, una calculadora astronómica que data del 150 – 100 a.C. compuesta por 
30 engranajes de bronce con dientes triangulares. Este objeto revela 
características tecnológicas muy avanzadas para la época, por ejemplo trenes de 
engranajes epicicloidales, que se pensaban inventados en el siglo XIX. El 
mecanismo de Anticitera se empleaba para prever la posición del Sol, la Luna y 
ciertos planetas, y permitía predecir eclipses. Además, Cicerón, en su obra “De res 
pública”, hace mención a otros dos mecanismos similares que predicen los 
movimientos del Sol, la Luna y los cinco planetas conocidos en dicha época. Ambos 
ideados por Arquímedes, considerado uno de los padres de los engranajes dado su 
diseño del tornillo sin fin. 
 
Por otro lado, se conservan en China máquinas muy antiguas que disponen de 
engranajes. Entre ellas cabe destacar el llamado “Carro que apunta hacia el Sur”, 
(120 – 250 d.C.) mecanismo que consiste en una figura humana que mantiene el 
brazo apuntando siempre hacia el Sur, lo cual es posible gracias al uso de 
engranajes diferenciales epicicloidales, lo que también se conoce como planetario. 
También se tiene constancia de engranajes helicoidales tallados en madera y que 
datan de unos años antes. Fueron descubiertos en la tumba de un miembro de la 
realeza en la ciudad china de Shensi. 
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No permanece mucha información de los siglos siguientes y no se conoce a 
ciencia cierta el modo en que se transmite la tecnología de los engranajes. Se puede 
pensar que los conocimientos sobreviviesen al paso del tiempo y contribuyeran al 
progreso de la ciencia y la tecnología en el mundo islámico de los siglos IX – XIII 
donde se alcanza el florecimiento. En un manuscrito andalusí de la época se 
menciona el uso de relojes mecánicos, tanto con engranajes epicíclicos como 
engranajes segmentados. Los trabajos islámicos sobre astronomía y mecánica 
fueron la base para la elaboración de nuevas calculadoras astronómicas en la Edad 
Moderna.  
 
Por su parte, en Europa, al comienzo del Renacimiento, se hizo uso de esta 
tecnología para el desarrollo de sofisticados relojes, destinados en su mayoría a 
catedrales, iglesias y monasterios para que la celebración de los servicios y  
plegarias se realizara a tiempo. 
 
Leonardo da Vinci (1452-1519), uno de los más notables polímatas del 
Renacimiento italiano, plasmó en sus cuadernos gran cantidad de dibujos y 
esquemas de algunos de los mecanismos que empleamos en la actualidad, 
incluidos varios tipos de engranajes de tipo helicoidal.  
 
Las primeras evidencias encontradas sobre la transmisión de rotación con 
velocidad angular uniforme por medio de engranajes datan del año 1674. El 
astrónomo Olaf Roemer (1644-1710) de origen danés, propuso la curva epicicliode 
como perfil de diente, creación fundamental en las transmisiones mecánicas 
actuales dada su robustez, posibilidades de relaciones de transmisión, la no 
existencia de elementos mecánicos que se desplacen (evitando roturas), múltiples 
posibilidades de combinaciones y dimensiones mínimas. 
 
Sería, sin embargo, Robert Willis (1800-1875), ingeniero mecánico, el que daría 
una primera aplicación práctica al perfil antes mencionado, de manera que empleó 
la epicicloide en la construcción de una serie de engranajes intercambiables. 
También se le atribuye a Willis la creación del odontógrafo, un aparato que sirve 
para trazar el perfil del diente de evolvente de manera simplificada. No mucho más 
tarde de este acontecimiento, en 1856, Christian Schiele ideó el sistema de fresado 
para engranajes rectos, aunque dicho método no se pondría en práctica hasta 
1887. 
 
En 1874 William Gleason, de origen norteamericano, inventó la fresadora de 
engranajes cónicos, hecho que llevó a su empresa Gleason Works a convertirse en 
pionera en su sector. En 1897, el alemán R. Hermann (1885 – 1914) patentó una 
máquina universal de generación de engranajes rectos y helicoidales por fresa-
madre por medio de un mecanismo diferencial. 
 
En 1905 en Lyon, M. Chambon idea la máquina para el dentado de engranajes 
cónicos por procedimiento de fresa-madre. Un año más tarde, el alemán Friedrich 
Wilhelm (1842-1924) se especializó en la creación de maquinaria y equipos de 
mecanizado de engranajes, fabricando una talladora de engranajes capaz de 
mecanizar los dientes de una rueda de 6 m de diámetro, módulo 100 y longitud del 
dentado de 1,5 m. 
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Finalmente, en finales del siglo XIX, periodo que podría considerarse como la 
época dorada de los engranajes y su desarrollo, Edwin Fellows (1846 – 1945), 
fundador de la empresa Fellows Gear Shaper Company, descubrió un método 
revolucionario para el mecanizado de tornillos sin fin glóbicos, empleados en las 
cajas de dirección de los vehículos antes de que éstas fueran hidráulicas. D 
 
Sevilla 
2. Introducción y estado del arte 
 
El estudio de los mecanismos comprende tres aspectos distintos: 
 
- Estudio cinemático. Trata de las velocidades, relaciones de transmisión y 
trayectoria del movimiento. 
- Estudio dinámico. Examina las fuerzas que entran en acción y los esfuerzos 
que provocan, las resistencias pasivas que se producen y su influencia sobre 
la velocidad. 
- Estudio resistente. La Resistencia de Materiales permite calcular “a priori” 
las dimensiones de cada elemento del mecanismo, conocida la acción de las 
fuerzas.  
 
Las transmisiones de engranajes están formadas por dos ruedas dentadas o 
engranajes. A la de mayor número de dientes se la conoce como rueda y la de 
menor número de dientes recibe el nombre de piñón. Una de las principales 
aplicaciones de los mecanismos de engranajes es la de transmitir movimiento. Para 
ello las ruedas se colocan del modo siguiente: una de ellas se sitúa sobre el árbol 
motor y se denominará rueda motora y la otra se coloca sobre el árbol conducido, 
rueda conducida. Las ruedas dentadas ejercen un empuje transmitido mediante 
dientes, produciéndose una transmisión del movimiento de rotación de manera 
directa como consecuencia, principalmente, de esta acción. 
 
Sea una rueda motora A, que gira con una velocidad angular 𝜔1 y de radio 𝑟1;      
una rueda conducida B, con velocidad angular 𝜔2 y radio 𝑟2; admitiendo que no 
existe resistencia en el árbol conducido y, por tanto, no se produce resbalamiento 
entre las superficies periféricas de contacto, la velocidad tangencial 𝑣 asume un 
valor común: 
𝑣 = 𝜔1 · 𝑟1 = 𝜔2 · 𝑟2 
luego: 
𝜔1
𝜔2
=
𝑟2
𝑟1
 
  
       Por lo tanto las velocidades angulares son inversamente proporcionales a los   
radios respectivos y, por analogía, a sus diámetros. 
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        Reemplazando las velocidades angulares por su equivalente en revoluciones 
por minuto    
 
𝑛1
𝑛2
=
𝑑2
𝑑1
 
 
siendo 𝑛1y 𝑛2 las velocidades de rotación en r.p.m. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
        El trabajo que aquí se presenta se centra en el estudio dinámico de 
transmisiones de engranajes rectos. Desde un punto de vista general, ha de existir 
una fuerza que provoque el movimiento, por lo que existe un trabajo motor. 
Además, el uso de dicho movimiento da lugar a un trabajo que se denomina trabajo 
resistente y que será menor al anterior, lo cual revela una pérdida absorbida por 
las llamadas resistencias pasivas. 
 
        Las resistencias pasivas son originadas por aquellas fuerzas que se oponen al 
movimiento: reacción del material por efecto de las cargas normales a una 
superficie; resistencias de rozamiento que se oponen al deslizamiento; resistencias 
a la rotación de un cuerpo sobre otro; resistencias a la rodadura de un cuerpo 
sobre otro; resistencias a la deformación de un cuerpo flexible sobre otro (rigidez); 
choques y vibraciones. Éstas pueden existir aisladas o combinadas entre sí. 
 
        Sea un cuerpo cilíndrico A que apoya sobre otro B, ambos en reposo. El cuerpo 
A ejerce sobre B una acción, representada por su resultante normal 𝐹𝑛; el cuerpo B 
produce una reacción de módulo igual pero sentido contrario (−𝐹𝑛). Si se aplica 
una fuerza tangencial 𝐹𝑡, a la rueda A, de manera que se inicie un movimiento de 
rotación en ese instante, 𝐹𝑛 y 𝐹𝑡 dan lugar a una resultante 𝐹𝑟 que forma con la 
normal un ángulo 𝜑, límite entre reposo y movimiento y que se denomina ángulo 
de rozamiento. 
Figura 1.2.1: Relación de velocidades en una transmisión de engranajes rectos. 
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        Las fuerzas −𝐹𝑛 y −𝐹𝑟 , con modulo igual pero sentido contrario por el principio 
de acción y reacción, darán lugar a una fuerza −𝐹𝑡 que tiende a impedir el 
movimiento y, por tanto, genera una situación de equilibrio. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
        En vista al esquema anterior se deduce lo siguiente: 
 
𝑃 = 𝑁 · 𝑡𝑔 𝜑 = 𝑁 ·  𝜇 =  − 𝑁 ·  𝜇 
de donde: 
𝜇 =
− 𝑃
𝑁
= 𝑡𝑔𝜑 = 𝑐𝑜𝑒𝑓. 𝑑𝑒 𝑟𝑜𝑧𝑎𝑚𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜 
 
        La resistencia de rozamiento que se opone al movimiento de rotación es: 𝑁 ·  𝜇 
 
 
 
3. Objetivos 
 
Existe una serie de estudios que afirman que, modificando la geometría de las 
ruedas dentadas, se consigue disminuir las tensiones y las fuerzas de contacto 
intercambiadas entre los dientes. Esto implica una mejora de la vida a fatiga y 
menor nivel de ruido y vibración. La literatura aborda dos maneras de optimizar la 
geometría del diente: por un lado se puede actuar sobre la macrogeometría del 
mismo, es decir, variando el número de dientes, el ancho de la cara o el ángulo de 
presión; la otra variante consiste en intervenir sobre la microgeometría, ya sea en 
el flanco del diente o con un rebaje de cabeza. 
Este trabajo se centra en ésta última vertiente, la microgeometría. Se llevará a 
cabo un estudio de cómo afecta el rebaje de cabeza en uno de los engranajes de los 
que se compone una transmisión, considerando siempre engranajes de dientes 
rectos. Para ello, se establece primero un modelo dinámico “normal”, es decir, sin 
actuar sobre su microgeometría, sobre el que se realiza un mallado y se simula su 
comportamiento mediante un programa CAE conocido como RecurDyn. De entre 
los resultados obtenidos se analizarán los siguientes: fuerza de contacto media, 
fuerzas radiales y tangenciales, tensiones de Von Mises en la cara y en la base del
Figura 1.2.2: Resistencias pasivas y ángulo de rozamiento. 
6  Capítulo 1. Introducción y objetivos         
 
diente, y el error de transmisión. A continuación, una vez validado el modelo, se 
procederá a desarrollar un segundo modelo, con parámetros similares al anterior, 
modificando su microgeometría mediante un rebaje de cabeza, utilizando para ello 
el software SolidWorks. Una vez importada la nueva geometría y aplicado el 
mallado, se ejecutará la simulación, empleando los mismos parámetros que en 
modelo anterior. A fin de poder confrontar los resultados de ambos modelos, en el 
caso del modelo con la microgeometría se analizarán de nuevo: las fuerzas (media, 
radial y tangencial), las tensiones (en cara y base) y el error de transmisión. 
Para finalizar, se estudiarán y compararán los resultados obtenidos para los 
distintos modelos: el modelo “normal” sin rebaje y el modelo con la 
microgeometría, lo que permitirá establecer una serie de conclusiones sobre el 
grado de influencia de la microgeometría en el comportamiento dinámico de 
engranajes con dientes rectos, así como la importancia de optimizar la geometría 
de los dientes, con la finalidad de mejorar la duración de los componentes. 
 
 
4. Estructura y planteamiento 
 
El presente Trabajo Fin de Grado, se ha estructurado en los siguientes 
capítulos: 
 Capítulo 1. Introducción y objetivos.  
En este capítulo se comentan los antecedentes históricos de las 
transmisiones de engranajes, es decir, como han evolucionado las ruedas 
dentadas hasta llegar a nuestros días. Así como una presentación del tema que 
vamos a abordar y su estado del arte. Se concluye formulando los principales 
objetivos de este trabajo y se expone la estructura y el planteamiento que 
seguirá el estudio. Se ofrece, de este modo, una pequeña presentación que 
permite entender a groso modo el objetivo y alcance del trabajo. 
 Capítulo 2. Fundamentos teóricos.  
Es una de las partes imprescindibles de este estudio, dado que ofrece tanto 
una visión general del elemento a estudio, como un enfoque más particular del 
problema que atañe a dicho componente. Se mostrarán aquí las dimensiones 
fundamentales de los dientes de un engrane y las fuerzas a las que están 
sometidos. Por tanto, su finalidad será definir los parámetros necesarios para 
realizar el posterior dimensionamiento del modelo dinámico y del rebaje de 
cabeza. Para ello, se comienza presentando las dimensiones generales y el 
perfil de evolvente, para posteriormente abordar el análisis de contacto. Por 
último se definen dos parámetros específicos: el coeficiente de rigidez y el 
coeficiente de amortiguación, con los que se trabajará en el siguiente capítulo. 
 Capítulo 3. Análisis dinámico multicuerpo mediante RecurDyn.  
El propósito de este capítulo es establecer los parámetros que deben 
aplicarse al modelo definitivo. Además, se introduce el software que se
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empleará para el desarrollo de este estudio, denominado RecurDyn. Para cumplir 
con el objetivo de este capítulo, se establecerá un modelo dinámico provisional y se 
ejecutará una puesta a punto del mismo, modificándose, si es necesario, los 
parámetros establecidos por defecto. Se llevará a cabo una serie de simulaciones 
previas que permitirán pulir el modelo dinámico final. En particular se actuará 
sobre dos parámetros propios de las ruedas dentadas: el coeficiente de rigidez y el 
coeficiente de amortiguación, además de un parámetro de contacto propio de la 
simulación: el números de pasos, steps. Realizado el análisis de estos tres factores y 
definido un modelo dinámico de engranajes que funcione correctamente, los 
valores que se obtengan podrán trasladarse a las simulaciones para el modelo 
definitivo. Se consigue durante este capítulo resolver todos los problemas 
referentes a definición de parámetros tanto para las ruedas, como para la 
simulación. Es, por tanto, uno de los capítulos más extensos e indispensable para el 
desarrollo del estudio. 
 Capítulo 4. Definición del modelo dinámico de una transmisión de 
engranajes rectos.  
Se presenta el modelo dinámico definitivo, sin modificar la microgeometría, 
sobre el que se realizará la simulación.  Así mismo, se define el modelo con el 
rebaje de cabeza en el que se aplican parámetros similares a la hora de ejecutar 
la simulación. 
 Capítulo 5. Análisis de resultados.   
Se presentan los resultados obtenidos para ambos modelos, con y sin rebaje 
de cabeza, analizando los mismos mediante la comparación de las gráficas 
obtenidas en las simulaciones. En particular se estudiará cómo afecta la 
microgeometría a los siguientes factores: fuerza de contacto media y 
reacciones, tensiones de Von Mises y errores de transmisión. 
 Capítulo 6. Conclusiones.  
Finalmente se formulan las conclusiones extraídas del estudio realizado.  
 
Puesto que las ruedas con las que se trabaja no son creadas utilizando la 
herramienta que proporciona el software RecurDyn, sino que se crean e importan 
desde un programa externo, se considera necesario incluir un apéndice en el cuál 
se explique la función de mallado del software RecurDyn, función Mesh, dado los 
problemas que plantea el mallado en elementos externos al programa. 
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Capítulo 2 
 
Fundamentos teóricos 
 
 
1. Introducción 
 
        La teoría de engranajes es una rama de la ciencia relacionada con la geometría 
diferencial, el diseño y la fabricación. En este apartado se presentan los 
fundamentos teóricos de este estudio, los cuales están relacionados con la 
geometría y microgeometría de los dientes, el análisis de contacto y aplicación del 
método de los elementos finitos. Así mismo, se definen los parámetros empleados 
en las simulaciones y se aclara la importancia de cada término para el objeto de 
este Trabajo Fin de Grado. 
 
2. Generalidades sobre las ruedas dentadas 
 
        Como se ha comentado en el capítulo anterior, una rueda dentada es un sólido, 
generalmente de forma cilíndrica o cónica, con una serie de salientes llamados 
dientes, igualmente distribuidos sobre una de sus superficies. La cavidad entre los 
dientes recibe el nombre de vano. Al conjunto de dos o más ruedas dentadas 
solidarias a sus respectivos  árboles y dispuestas de modo que los dientes de una 
encajen en los vanos de la otra y viceversa, se le denomina engranaje.  
 
        El engranaje simple de ruedas cilíndricas, objeto de este estudio, se compone 
de dos ruedas, una motora y otra conducida que recibe el movimiento de rotación. 
La forma que han de tener las superficies de los dientes de las ruedas que 
engranan entre sí debe ser tal, que siempre se establezca entre ellas un contacto 
siguiendo una ley determinada, sin interferencias que imposibiliten el movimiento. 
Si además la relación de transmisión de los árboles debe mantenerse constante, se 
han de cumplir dos condiciones: la primera establece que la forma de los dientes 
debe ofrecer solamente superficies de contacto en las que éste se realice con 
suavidad y sin choque; además, es necesario que los dientes posean forma y 
dimensiones que les permitan resistir el esfuerzo periférico a transmitir. 
 
        Cuando los dientes de una rueda encajan en las cavidades correspondientes de 
la rueda homóloga, generan un movimiento mixto de deslizamiento y de rodadura, 
conocido como engrane. En efecto, al empujar un diente de una rueda al diente de  
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la otra, se deslizan sus superficies de contacto. En el caso de la rodadura, existe una 
línea imaginaría, que en el caso de ruedas cilíndricas recibe el nombre de diámetro 
primitivo, a través de la cual la rodadura es ideal. 
 
 
3. Geometría de los dientes 
         
        En el siguiente apartado se describen los aspectos geométricos de los salientes 
o dientes de las ruedas. Este tercer punto de los fundamentos teóricos permite 
comprender los cálculos teóricos llevados a cabo para determinar las dimensiones 
de las ruedas dentadas con las que se ha trabajado. 
 
        Se comienza abordando las partes fundamentales de la superficie dentada y 
del propio diente. Después se justifica la elección del perfil de los dientes con que 
se trabaja: el perfil de evolvente de círculo. 
 
 
3.1 Nomenclatura 
 
        A continuación se indica la terminología de los dientes de engranes rectos. El 
círculo de paso o circunferencia primitiva, marcada con una línea de trazo y punto, 
es la circunferencia ideal de una rueda. En este círculo teórico es en el que se basan 
los cálculos. Su diámetro es el diámetro de paso o diámetro primitivo. La condición 
para engranajes sin desplazamiento es que los círculos de paso respectivos sean 
tangentes entre sí.  
 
        La circunferencia externa o de cabeza es aquella concéntrica a la primitiva y 
que limita la altura de los dientes. Por otro lado, la circunferencia interna o de raíz 
es la circunferencia concéntrica a las anteriores que sirve de base a los dientes y 
limita el fondo de los vanos. De estas dos circunferencias se extraen dos 
definiciones más: la cabeza de diente o “addendum”. Se denomina así a la parte del 
diente entre la circunferencia primitiva y la externa. El pie de diente o “dedendum”, 
es la parte de diente que queda por debajo de la circunferencia primitiva. 
 
        La altura del diente es la diferencia entre el radio de la circunferencia exterior 
y el radio de la circunferencia de raíz. La longitud de diente medida como la menor 
distancia entre dos planos normales al eje de la rueda determina el largo del 
diente. El vano o hueco es el nombre que recibe el espacio entre dos dientes 
consecutivos. El espesor del diente viene dado por la longitud de arco sobre la 
circunferencia primitiva entre flancos opuestos del diente. 
 
        A la superficie lateral del diente entre las circunferencias de raíz y primitiva se 
le denomina flanco, mientras que a la superficie entre las circunferencias de raíz y 
exterior se la conoce como cara del diente. 
 
        El módulo, 𝑚, viene dado por la relación del diámetro primitivo con el número 
de dientes.  
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        El paso circular 𝑝, mide la longitud de arco sobre la circunferencia primitiva, 
desde un diente hasta el diente adyacente. El paso diametral 𝑃, se define como la 
relación entre el número de dientes en el engrane y el diámetro de paso, siendo la 
inversa del módulo. 
  
        Existen otros parámetros en referencia al engrane acoplado. Así, el círculo de 
referencia para el cálculo de la holgura radial es aquel tangente al círculo de la raíz 
de la rueda acoplada. La holgura, 𝑐, se determina por la cantidad en que la raíz de 
un engranaje excede la cabeza de su engranaje acoplado. Por último, la holgura 
circunferencial viene dada mediante la cantidad, medida según los círculos de 
paso, por la cual el ancho del espacio de un diente excede el espesor del diente a él 
acoplado. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Figura 2.3.1.1: Nomenclatura de un diente recto. 
Figura 2.3.1.2: Nomenclatura de dientes rectos. 
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        A partir de las definiciones anteriores se extraen una serie de relaciones útiles, 
que servirán para resolver el primer problema: definir las dimensiones del 
engranaje a estudio. 
𝑃 =
𝑁
𝑑
 
con P = paso diametral 
       N = número de dientes 
       d = diámetro de paso 
 
𝑚 =
𝑑
𝑁
 
con m = módulo 
        
𝑝 =
𝜋𝑑
𝑁
= 𝜋𝑚 
con p = paso circular 
 
𝑝𝑃 = 𝜋 
 
        Todas ellas, junto a las expresiones que se muestran a continuación, toman 
parte en el problema de diseño. Las siguientes relaciones fundamentales son una 
continuación de lo expuesto en el capítulo de introducción, se enuncian ahora 
porque incluyen los parámetros definidos en este apartado. 
 
        Las velocidades angulares son inversamente proporcionales al número de 
dientes y a los diámetros primitivos, y directamente proporcionales a la velocidad 
de rotación:  
𝜏 =
𝜔1
𝜔2
=
𝑁1
𝑁2
=
𝑣2
𝑣1
 
 
        La relación de transmisión, 𝜏, es inversamente proporcional al número de 
dientes: 
𝜏 =
𝑛2
𝑛1
=
𝑁1
𝑁2
 
 
        Los diámetros primitivos de dos ruedas que engranan entre sí, son 
directamente proporcionales a sus respectivos números de dientes: 
 
𝐷1
𝐷2
=
𝑁1
𝑁2
 
 
        La distancia entre centros, nominal, C, es igual a la suma de los radios o 
semisuma de los diámetros: 
 
𝐶 = 𝑅1 + 𝑅2 =
𝐷1 + 𝐷2
2
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3.2 Microgeometría 
         
        Se describe ahora una geometría específica del diente, que permite entrar en 
detalles sobre la microgeometría y el rebaje de cabeza. Para ello en la figura 
siguiente viene esquematizado un diente de un engrane cilíndrico recto cualquiera: 
 
 
 
 
 
 
 
 
         
 
 
                Actuar sobre la microgeometría de un diente consiste en optimizar las 
zonas A-B y C-D. La justificación de esto es que en dichas zonas pueden producirse 
eventuales bombeos o la formación de convexidades a lo largo de la cara del 
diente, todo ello debido principalmente a los errores de montaje o fabricación. 
        En este estudio se trabaja con dientes rectos y se realizará un rebaje de cabeza 
con el objetivo de mejorar el contacto entre dos dientes engranados, como se verá 
en los capítulos siguientes. 
        La importancia de realizar modificaciones en la microgeometría de los dientes 
radica en que un correcto análisis de la misma hace posible reducir las tensiones 
que actúan sobre los dientes y, por consiguiente, disminuir las fuerzas 
intercambiadas. Todo ello se traduce en una mejora de la vida a fatiga de los 
componentes debido a la existencia de menos ruido y vibración. 
 
3.3 Perfil de evolvente de círculo 
 
        En el análisis del perfil de los dientes se realiza la suposición de que los dientes 
sean perfectamente lisos y que la aplicación de fuerzas no causa deflexiones, es 
decir, son rígidos. Cuando dos perfiles se diseñan para obedecer una relación de 
velocidades angulares constantes durante su contacto, responden a una acción 
conjugada. En teoría se puede escoger arbitrariamente cualquier perfil para el 
diente y seleccionar después el perfil para los dientes del engrane acoplado que 
produce la acción conjugada, de manera que el diseño del perfil de los dientes 
puede responder a diferentes principios de trazado, siempre y cuando el contacto 
no sea brusco y no se produzcan choques. 
Figura 2.3.2.1: Perfil específico de un diente recto. 
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          Por lo general, el perfil que suele seleccionarse de manera universal cuando 
se trata de dientes de engranes es el de evolvente de círculo. En este Trabajo Fin de 
Grado se utiliza dicho perfil y será el único que se describa, entendiéndose como 
un caso particular de las curvas cíclicas. 
 
        Los perfiles de evolvente presentan sobre las curvas cíclicas una serie de 
ventajas que se enuncian a continuación: 
 
 El perfil forma una curva sin puntos de inflexión. 
 Se produce una transmisión del movimiento invariable aunque la 
distancia entre centros no sea igual a la nominal, C. 
 Los dientes ofrecen mayor resistencia puesto que la dimensión del 
diente en la raíz es mayor que sobre la circunferencia tangente o 
primitiva. 
 Su construcción es sencilla, son tallados por una fresa que penetra de 
manera gradual, sin cambios bruscos de curvatura, puntos de inflexión 
o ensanchamientos mayores en la acanaladura del diente cerca de la 
raíz. 
 
        La evolvente es una curva engendrada por un punto de una recta que rueda 
continuamente apoyando sobre una circunferencia, sin resbalar. Sea un cilindro, A, 
y una brida parcial, B, se enrolla alrededor de A una cuerda def que ha de 
mantenerse tirante. El punto de trazo b irá desarrollando la curva de evolvente a 
medida que la cuerda se arrolla o desenrolla respecto al cilindro. El radio de la 
evolvente varía de forma continua, alcanzando su valor máximo en el punto c. En b 
el radio será la distancia be, ya que dicho punto gira de manera instantánea 
respecto al punto e. La generatriz de es, por tanto, normal a la evolvente en todos 
los puntos de intersección y, al mismo tiempo, tangente siempre al cilindro A. El 
círculo sobre el que se genera la curva de evolvente se llama círculo de base. 
 
        La Figura 2.3.2.1 muestra cómo se genera la evolvente y la 2.3.2.2 sirve de 
apoyo para demostrar que satisface la condición de transmisión de movimiento 
uniforme. 
 
 
 
     
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Figura 2.3.3.1: Generación de la evolvente. Figura 2.3.3.2: Acción de la evolvente. 
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        Dados los engranes con centros fijos en 𝑂1 y 𝑂2 cuyos círculos de base 
respectivos son 𝑂1𝑎 y 𝑂2𝑏, se arrolla una cuerda en sentido horario alrededor del 
círculo base del primer engrane y se estira entre los puntos a y b. Del mismo modo 
pero en sentido contrario a las agujas del reloj, se arrolla una cuerda alrededor del 
círculo base del segundo engrane. Cuando se hace girar a los círculos de base en 
sentidos opuesto, para así mantener la cuerda tirante, un punto t en la cuerda 
trazará las evolventes cd en el engrane 1 y las ef en el engrane 2. Por consiguiente, 
las evolventes se generan en forma simultánea por el punto de trazo, que 
representa además el punto de contacto, en tanto que la porción de cuerda ab es la 
recta generatriz.  
        Se satisface de este modo el requisito de movimiento uniforme, pues si el 
punto de contacto se mueve a lo largo de la generatriz, la cual no cambia de 
posición por ser siempre tangente a los círculos base, la recta generatriz será 
siempre normal a las evolventes en el punto de contacto. 
 
4. Análisis de contacto 
 
        Se ha establecido en el apartado anterior el perfil de dientes para este estudio. 
Se ha llegado a la conclusión de que es el más acertado puesto que garantiza una 
relación de transmisión constante, asegurando que, en al menos un tramo de la 
trayectoria que recorre el punto t, existan dos o más pares de dientes engranados. 
En esta sección se define la zona de acción de dientes de engranajes acoplados.  
        El contacto ocurre a lo largo de la línea de presión y se inicia cuando el flanco 
de la rueda impulsora entra en contacto con la punta del diente de la impulsada.        
Al acoplarse los dientes, el punto de contacto se desliza hacia arriba del diente 
impulsor, de forma que el contacto final se produce cuando el círculo de la cabeza 
del piñón sobrepasa la línea de presión.  
        En la Figura 2.4.1, el contacto se inicia en el punto a, en el que intersecta el 
círculo de cabeza del piñón con la línea de presión, y el punto donde termina el 
contacto es b, intersección del círculo de cabeza de la rueda con la línea de presión. 
        Los puntos A y B son los debidos a la intersección del círculo de paso con los 
perfiles de los dientes. La figura muestra que al arco AP se le denomina de ataque, 
mientras que el PB es el arco de salida. La suma de estas distancias, es decir, la 
distancia AB, proporciona el arco de acción 𝑞𝑡 . 
        Si se considera una situación tal en la que el arco de acción y el paso circular 
sean iguales, un diente y su espacio ocuparían todo el arco AB. De manera que al 
mismo tiempo que se iniciara el contacto, punto a, acabaría el contacto del diente 
anterior, punto b. Esto implica que sólo habrá un par de dientes en contacto. 
        En la siguiente consideración, el arco de acción es mayor que el paso circular 
con un factor de 1.2, por ejemplo, de modo tal que, cuando una pareja de dientes
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apenas entre en contacto en a, existe un par que aún está en contacto y no habrá 
llegado a b. Por tanto, existe un breve periodo de tiempo en el que hay dos pares de 
dientes en contacto, uno cerca de A y otro próximo a B. 
                Sin embargo, a medida que avanza el acoplamiento, el par de dientes en B 
dejan de estar en contacto, existiendo ahora sólo una pareja de dientes en contacto 
hasta que se repita el proceso. Dada la naturaleza de la acción entre dientes, se 
define el término relación de contacto 𝑚𝑐  como: 
𝑚𝑐 =
𝑞𝑡 
𝑝
 
que indica el número medio de pares de dientes en contacto. 
 
5. Coeficiente de rigidez y coeficiente de amortiguación 
 
        El último apartado de este capítulo se dedica a dos factores que serán 
fundamentales a la hora de realizar las simulaciones: el coeficiente de rigidez o  
spring coefficient y el coeficiente de amortiguación o damping coefficient. 
        El modelo de contacto entre dos cuerpos o, más bien, dos partículas, se define 
por el Modelo de Kelvin – Voigt. La Figura 2.5.1 muestra un diagrama conceptual 
de la fuerza normal de contacto de dicho modelo, cuya expresión corresponde a la 
Ecuación 3.5.1. 
 
Figura 2.4.1: Definición de la relación de contacto en un engrane. 
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𝐹𝑛,𝑖𝑗 =  𝑘𝑛|𝛿|
1.5𝒏𝑖𝑗 + 𝑐𝑛𝒖𝑛,𝑖𝑗 |𝛿|
0.25                              (3.5.1) 
 
donde k es el coeficiente de rigidez, spring coefficient, y c el coeficiente de 
amortiguación, damping coefficient. El resto de términos que aparecen son 𝑛𝑖𝑗 , 
vector unitario en la dirección vertical desde la partícula i a la j; 𝛿 es la 
deformación ocasionada por el contacto y la velocidad relativa entre ambas 
partículas. 
        Se puede definir Spring Coefficient como un parámetro que especifica un 
coeficiente de rigidez para la fuerza normal de contacto; y Damping Coefficient 
como un término que determina un coeficiente de amortiguamiento viscoso para la 
fuerza normal de contacto. 
        A la hora de realizar las simulaciones para el engrane a estudio, en el cuadro de 
diálogo de parámetros de contacto del software RecurDyn se deben especificar 
estos coeficientes, cuyo valor se determinará en el capítulo siguiente.  
  
Figura 2.5.1: Modelo de contacto de Kelvin-Voigt. 
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Capítulo 3 
 
Análisis dinámico multicuerpo mediante RecurDyn.  
 
 
1. Introducción 
 
        En el presente Trabajo Fin de Grado se ha utilizado para el análisis dinámico 
de los engranes el software RecurDyn, desarrollado por la compañía FunctionBay, 
Inc. Esta herramienta computacional es un novedoso software que permite 
estudiar el comportamiento dinámico de cuerpos rígidos o flexibles 
interconectados, cada uno de los cuales puede estar sometido a desplazamientos 
de traslación y rotación. Ésto se conoce como Multibody Dinamics, MBD. Integra 
además un método de elementos finitos no lineal, Finite Element Method o FEM, 
que permite realizar simulaciones de sistemas dinámicos devolviendo resultados 
de movimiento dinámico más precisos e incluyendo el análisis de esfuerzos en un 
único paso de la simulación. Además posee una interfaz gráfica bastante intuitiva 
para el usuario y permite trabajar con sólidos importados desde otros programas 
CAD o CAE como SolidWorks. 
 
        En este capítulo se trata de definir el modelo con el que se trabajará, tanto sus 
especificaciones geométricas como la determinación de los parámetros a emplear 
en las simulaciones definitivas, entendiendo éstas como aquellas en las que se 
trabaja con el engrane que incluye la modificación en su microgeometría. Para ello 
se comienza realizando pruebas en el modelo para poder definir la geometría más 
adecuada, así como otros parámetros propios ya de la simulación, por ejemplo la 
frecuencia o, como ya se adelantaba en el capítulo precedente, los coeficientes de 
rigidez y amortiguación. 
 
        El objetivo último del presente capítulo será llegar a un modelo dinámico 
definitivo y establecer los parámetros de la simulación. En este modelo no se ha 
modificado aún su microgeometría, que será objeto del Capítulo 4.  
 
 
2. Prueba del modelo dinámico 
 
        RecurDyn dispone de un toolkit, o serie de recursos y herramientas 
previamente creadas y que se encuentran a disposición del usuario. Sin embargo, 
las ruedas con las que se trabaja no han sido creadas con esta herramienta, pues 
las funciones con las que cuenta el programa para engranes están muy
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simplificadas y no proporcionarían resultados precisos en el caso de trabajar con 
elementos mallados. Dado que el objetivo es estudiar deformaciones y tensiones en 
los dientes y, por tanto, se debe trabajar con mallas, es necesario crear e importar 
un modelo que funcione de manera análoga al originado por el Toolkit Gear del 
software.  
        En el primer apartado de este capítulo se realiza una primera simulación 
empleando las herramientas que nos ofrece el programa, con el fin de verificar el 
correcto funcionamiento. Verificado esto, en el siguiente apartado se generan las 
ruedas definitivas, manteniendo aún su microgeometría, y se calculan el resto de 
parámetros para definir el estudio. Se lleva a cabo la simulación sobre este modelo 
y se analizan los posibles errores.  
 
     2.1   Test preliminar 
        Con este primer apartado se pretende verificar el comportamiento del modelo 
dinámico. Para ello se realizará una simulación sobre una transmisión de 
engranajes generada con el toolkit del programa. 
        En primer lugar se crean dos ruedas idénticas de 12 dientes. Se considera que 
la rueda izquierda sea la conducida y, por tanto, sobre ella se aplicará el mallado; 
mientras que la de la derecha será la conductora, el piñón. Se establece en el piñón 
una velocidad angular de 5 rad/s constante en el tiempo, mientras que a la rueda 
conducida se le aplica un par resistente igual a 100 Nm, todo ello aplicado sobre 
sendos Revolution Joint. Este término es propio del programa y se refiere al punto 
alrededor del cual se produce el movimiento, en este caso la rotación.  
        Dado que la rueda de la izquierda, la conducida, es un sólido mallado, para 
imponerle unas determinadas condiciones es necesario realizar un sistema de 
spiders, un término también propio de RecurDyn. En este contexto indica que se 
realiza un sistema de redes. Dicho de otro modo, se establecen una serie de set, 
nodos, que se unen rígidamente a un master, nodo principal, situado en el centro,  
formando lo que se conoce como Force Distributing Rigid, de aquí en adelante FDR.  
        En resumen, para cada una de las caras se sitúan nodos en la base de cada 
diente, que se unen al nodo principal, master. Todos ellos están sujetos a vínculos 
con un único grado de libertad, GDL, que es la rotación entorno al eje Z. 
        El siguiente paso es definir la superficie de contacto, que será la superficie 
lateral de sendas ruedas. En la figura se observa un azul más claro y un naranja 
más fuerte en las citadas superficies. 
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 Figura 3.2.1.1: Distribución del FDR y definición de las superficies de contacto. 
        Una vez establecido el modelo se lanza la simulación para comprobar su 
comportamiento. Los parámetros que empleados para ésta primera simulación se 
recogen en la tabla: 
PARÁMETROS DE CONTACTO 
MAXIMUM PENETRATION 0.1 
PLANE TOLLERANCE FACTOR 1 
SPRING COEFFICIENT 100000 
DAMPING COEFFICIENT 1 
DYNAMIC FRICTION COEFFICIENT 0 
STIFFNESS EXPONENT 2 
DAMPING EXPONENT 1 
INDENTATION EXPONENT 1 
BUFFER RADIUS FACTOR 1.2 
MAXIMUM STEPSIZE FACTOR 20 
 
Tabla 3.2.1.1: Parámetros de contacto para el test preliminar. 
PARÁMETROS DE SIMULACIÓN 
END TIME 2 
STEPS 200 
PLOT MULTIPLIER STEP FACTOR 5 
GRAVITY 0, 0, 0 
 
Tabla 3.2.1.2: Parámetros de simulación para el test preliminar. 
        Para evitar que los valores teóricos de las fuerzas intercambiadas se vean 
alterados, ésta y las sucesivas simulaciones se han realizado con la hipótesis de 
ausencia de gravedad, estado al que se llega desde el panel de Boundary Conditions 
(condiciones de contorno): 
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Figura 3.2.1.2: Ventana de definición de las Boundary Conditions. 
        El comando Contour de Recurdyn permite observar la distribución de 
tensiones sobre la rueda mallada: 
 
Figura 3.2.1.3: Distribución de tensiones en la rueda conducida. 
        El objetivo de este test preliminar es comprobar que el modelo dinámico 
funciona para poder emplearlo a las ruedas dentadas en estudio. 
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2.2 Definición de las ruedas a estudio y cálculo de los 
parámetros para la simulación. 
        En el apartado anterior ha quedado verificado el correcto comportamiento del 
modelo dinámico. En este segundo apartado se trata de aplicar dicho modelo a las 
ruedas a estudio, aún sin modificación de la microgeometría. Para generar estas 
ruedas se emplea el software GearTrax, dado que permite al propio usuario 
imponer cualquier parámetro y, además, el conjunto creado es tipo CAD, lo que 
permitirá que importemos el modelo tanto a SolidWorks como a RecurDyn.  
        La Tabla 3.2.2.1 muestra los parámetros principales de las ruedas generadas 
por GearTrax. Dichos parámetros están relativamente condicionados para que se 
asimilen a un par de ruedas reales. Se observa además que el Addendum ha sido 
modificado para obtener una relación de conducción superior a 2, de manera que 
siempre se tendrán dos dientes engranados, evitando así irregularidades en la 
transmisión del movimiento. 
PARÁMETROS PRINCIPALES  
DIÁMETRO PRIMITIVO 210 mm 
LONGITUD CARA DEL DIENTE 30 mm 
NÚMERO DE DIENTES 30 
MÓDULO 7 
ADDENDUM MOD -2.625 
 
Tabla 3.2.2.1: Parámetros principales de las ruedas generadas en GearTrax.  
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Figura 3.2.2.1: Características de las ruedas generadas. 
        El conjunto se importa en formato Parasolid (*.x_t) a RecurDyn y se repiten los 
pasos del apartado anterior. Se aplica ahora un par resistente de 100 Nm a la rueda 
conducida y una rampa de velocidad al piñón según la ley: 
𝑠𝑡𝑒𝑝(𝑡𝑖𝑚𝑒, 0.1, 0, 1.1, 2 ∗ 𝑃𝐼)                              (3.2.2.1) 
        La Función 3.2.2.1 establece que el instante inicial es 0.1 y no 0. Se establece de 
este modo para simular una condición inicial estática y realizar el análisis de las 
fuerzas más sencillamente. Transcurrido 1 segundo la rueda motriz, el piñón, 
habrá adquirido una velocidad igual a 120 rpm o 2π rad/s. 
        Los parámetros de contacto son los recogidos en la Tabla 3.2.1.1. En cambio,  
para mejorar la precisión de los resultados, se modifica el número de pasos, steps. 
El número final de pasos vendrá dado por la frecuencia propia del engrane, la cual 
viene calculada a continuación. 
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      2.2.1  Cálculo de la frecuencia propia del engrane 
        El estudio de la frecuencia viene justificado por la necesidad de evitar 
fenómenos de resonancia que puedan alterar los resultados. La siguiente figura 
muestra las zonas conflictivas en función del número de giros de referencia: 
        El número de giros N, viene dado por: 
 
𝑁 =
𝑓𝑍
𝑓𝐸
             (3.2.2.1.1) 
donde  𝑓𝑍 es la frecuencia de los dientes y 𝑓𝐸  la frecuencia propia, cuyas Ecuaciones 
son la 3.2.2.1.2, siendo 𝑛1 la velocidad angular en revoluciones por minuto y 𝑧1 el 
número de dientes del piñón , y la 3.2.2.1.3, respectivamente. 
𝑓𝑍 =  
𝑛1
60
𝑧1  [Hz]                (3.2.2.1.2) 
      
      𝑓𝐸 =
1
2𝜋
√
𝑐𝛾
𝑚𝑟𝑖𝑑
·  103 [Hz]   (3.2.2.1.3) 
        Definidas las expresiones para obtener el número de giros y las frecuencias, se 
define otro parámetro necesario para el cálculo del número de pasos. Dicho 
término es la rigidez de contacto que obedece a la siguiente ecuación: 
𝑐𝛾 =  𝑐
′(0,75 · 𝜀𝛼 + 0,25) [
N
mm μm
]   (3.2.2.1.4) 
𝑐′ =  𝐶𝑀 · 𝐶𝑅 · 𝐶𝐵 · 𝑐
′
𝑡ℎ · cos𝛽                                𝑠𝑖 
𝐹𝑡·𝐾𝐴
𝑏
≥ 100 [
N
mm
]      (3.2.2.1.5)     
𝑐′ =  𝐶𝑀 · 𝐶𝑅 · 𝐶𝐵 · 𝑐
′
𝑡ℎ · cos𝛽 · [
𝐹𝑡·𝐾𝐴
𝑏·100
]
0,25
          𝑠𝑖 
𝐹𝑡·𝐾𝐴
𝑏
< 100 [
N
mm
]      (3.2.2.1.6)
Figura 3.2.2.1.1: Zonas de resonancia en función del número de giros. 
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        Para saber la expresión de 𝑐′ que se debe tomar en el cálculo, debe hallarse el 
valor de la fuerza tangencial, a través de la relación 3.2.2.1.7; y el factor de 
aplicación 𝐾𝐴, según la Tabla 3.2.2.1.1. 
𝐹𝑡 =  
2 · 𝐶
𝐷
 [N]                                                    (3.2.2.1.7) 
Características de 
trabajo de la rueda 
motriz 
Características de trabajo de la rueda conducida 
Uniforme Shock ligeros Shock 
moderados 
Shock 
fuertes 
Uniforme 1,00 1,25 1,50 1,75 
Shock ligeros 1,10 1,35 1,60 1,85 
Shock moderados 1,25 1,50 1,75 2,00 
Shock fuertes 1,50 1,75 2,00 2,25 o más 
 
Tabla 3.2.2.1.1: Factor de aplicación según intensidad de contacto. 
        Considerando que las características de trabajo de ambas ruedas y del 
conjunto del engrane son uniformes, se toma un 𝐾𝐴 igual a la unidad. 
        Tanto el factor de corrección 𝐶𝑀, como el Gear blank factor 𝐶𝑅 y el Basic rack 
factor 𝐶𝐵, son constantes. En cambio, el factor teórico de rigidez 𝑐
′
𝑡ℎ debe 
obtenerse con el gráfico de la Figura 3.2.2.1.2. 
        El último parámetro a calcular es la masa reducida por mm de longitud de 
diente, que viene dado por la siguiente ecuación: 
𝑚𝑟𝑒𝑑 =  
𝑚1 · 𝑚2
𝑚1 + 𝑚2
·
1
𝑏
 [
kg
mm
]                                  (3.2.2.1.7)
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      2.2.2  Determinación del número de steps 
        Han quedado definidas las expresiones a utilizar para el cálculo del número de 
giros de referencia y la frecuencia propia del engrane. En el presente apartado se 
aplican dichas relaciones tomando como datos los parámetros acordados en este 
estudio, que vienen resumidos en la tabla siguiente: 
CARACTERÍSTICAS DEL ENGRANE A ESTUDIO  
DIÁMETRO PRIMITIVO 210 mm 
LONGITUD CARA DEL DIENTE 30 mm 
NÚMERO DE DIENTES 30 
ÁNGULO DE LA ÉLICE 0 (Se trabaja con dientes rectos) 
RELACIÓN DE CONDUCCIÓN, 𝜺𝜶 2.0592 
PAR RESISTENTE 100 Nm = 100000 Nmm 
VELOCIDAD DEL PIÑÓN 120 rpm 
FACTOR DE CORRECCIÓN, 𝑪𝑴  0.8 
GEAR BLANK FACTOR, 𝑪𝑹 1 
BASIC RACK FACTOR, 𝑪𝑩 1 
FACTOR TEÓRICO DE RIGIDEZ, 𝒄′𝒕𝒉 15.9 N/mmµm 
 
Tabla 3.2.2.2.1: Parámetros característicos del engrane a estudio.
Figura 3.2.2.1.2: Gráfico para la determinación del factor teórico de rigidez. 
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        A partir de los datos anteriores se calcula el número de giros de referencia N, 
comprobando en el gráfico de la Figura 3.2.2.1.1 que ese número no se halle dentro 
del campo de resonancia.  
        Se inicia el proceso calculando la fuerza que actúa sobre el sistema: 
𝐹𝑡 =
2 · 𝐶
𝐷
=  
2 · 100000
210
= 952,38 [N] 
que permite determinar que ecuación entre la 3.2.2.1.5 y la 3.2.2.1.6 se debe 
utilizar para el cálculo de 𝑐′. 
𝐹𝑡 · 𝐾𝐴
𝑏
=  
952,38 · 1
30
= 31,746 [
N
mm
] 
        A este valor de 
𝐹𝑡·𝐾𝐴
𝑏
 le corresponde la Ecuación 3.2.2.1.6 y sustituyendo cada 
término por su valor: 
𝑐′ =  0,8 · 1 · 1 · 15,9 · 𝑐𝑜𝑠0 · [
952,38 · 1
30 · 100
]
0,25
= 9,5479 [
N
mm μm
] 
trasladando este valor a la Ecuación 3.2.2.1.4: 
𝑐𝛾 =  𝑐
′(0,75 · 𝜀𝛼 + 0,25) = 9,5479 · (0,75 · 2,0592 + 0,25) = 17,1328 [
N
mm μm
] 
        Para calcular la masa reducida, debemos conocer la masa de cada una de las 
dos ruedas, valores que se obtienen directamente de RecurDyn al introducir el 
material, Acero (Steel). 
 𝑚1 = 8,2164 [Kg]                (Rueda conducida con mallado) 
       𝑚2 = 7,9659 [Kg]                                (Piñón) 
𝑚𝑟𝑒𝑑 =
𝑚1 · 𝑚2
𝑚1 + 𝑚2
·
1
𝑏
=
8,2164 · 7,9659
8,2164 + 7,9659
·
1
30
= 0,1348 [
kg
mm
] 
        El hecho de que la corona posea una masa mayor, alrededor de 250 g más que 
el piñón, cuando teóricamente deberían de ser idénticas, se atribuye a las 
aproximaciones propias del mallado al que se encuentra sometida.  
        En este punto tenemos los datos necesarios para llevar a cabo el cálculo de la 
frecuencia de los dientes y la frecuencia propia: 
𝑓𝑍 =  
𝑛1
60
𝑧1 =  
120
60
30 = 60,0 [Hz]
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𝑓𝐸 =
1
2𝜋
√
𝑐𝛾
𝑚𝑟𝑖𝑑
·  103 =
1
2𝜋
√
17,3430
0,1348
·  103 = 1,794143 ·  103 = 1794,143 [Hz] 
        Como se ya se ha mencionado antes, el número de giros de referencia viene 
dado por la relación entre estas dos frecuencias: 
𝑁 =
𝑓𝑍
𝑓𝐸
=
60
1794,143
= 0,03344 
        Si llevamos este valor de N al gráfico de la Figura 3.2.2.1.1 se comprueba que 
este valor no está dentro del campo de resonancia, sino en el campo hipocrítico, 
siendo por tanto válido para este estudio. 
        Para finalizar, el número de steps que debe ejecutar la simulación se calcula 
con la frecuencia de muestra, que se obtiene de la ecuación siguiente: 
𝐹𝐶 = 10 · 𝑓𝐸 · 𝑡  [Hz]     3.2.2.2.1 
donde t indica la duración de la simulación en segundos, tomándose 𝑡 = 2.  
        El sentido del multiplicador radica en la necesidad de aplicar un coeficiente de 
seguridad igual a 10 veces la frecuencia. La finalidad de dicho coeficiente es evitar 
el efecto de Aliasing en los resultados, evitando que la señal se vuelva 
indistinguible. 
        Así pues, el número de pasos que debemos lanzar en la simulación debe ser al 
menos: 
𝐹𝐶 = 10 · 1794,143 · 2 = 35882,86  [Hz] → 35883 𝑆𝑇𝐸𝑃𝑆 
 
2.3  Prueba del modelo. 
        En el apartado anterior han quedado definidas las características de las ruedas 
y los parámetros de simulación que se van a emplear. El objetivo de este punto es 
realizar una prueba del modelo definido para evaluar su comportamiento y 
corregir posibles errores.  
        Los parámetros de contacto son los ya empleados en el test preliminar, Tabla 
3.2.1.1. En los parámetros de simulación se han realizado dos cambios 
fundamentales, el primero es, evidentemente, la modificación de los steps por el 
valor calculado en el Apartado 3.2.2.2; el segundo se deriva del primero y es la 
imposición del valor 1 al término Plot Multiplier Step Factor, dado que los 2 
segundos de simulación ya han sido considerados en el cálculo de los steps.
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PARÁMETROS DE CONTACTO 
MAXIMUM PENETRATION 0.1 
PLANE TOLLERANCE FACTOR 1 
SPRING COEFFICIENT 100000 
DAMPING COEFFICIENT 1 
DYNAMIC FRICTION COEFFICIENT 0 
STIFFNESS EXPONENT 2 
DAMPING EXPONENT 1 
INDENTATION EXPONENT 1 
BUFFER RADIUS FACTOR 1.2 
MAXIMUM STEPSIZE FACTOR 20 
 
Tabla 3.2.3.1: Parámetros de contacto para la prueba del modelo. 
PARÁMETROS DE SIMULACIÓN 
END TIME 2 
STEPS 35883 
PLOT MULTIPLIER STEP FACTOR 1 
GRAVITY 0, 0, 0 
 
Tabla 3.2.3.2: Parámetros de simulación para la prueba del modelo. 
DURACIÓN DE LA SIMULACIÓN 12 h. 13 min. 7.14 seg. 
 
        El tiempo necesario para ejecutar la simulación y obtener los resultados es 
como se observa muy elevado. Además, el programa ha generado un output de 20 
GB. En principio y considerando el mallado de una de las ruedas, así como el 
elevado número de pasos, se puede pensar que la tardanza es normal.  
        El problema surge en la distribución de tensiones, Figura 3.2.3.1, éstas se 
concentran en el centro de la rueda, en posición asimétrica y no en la base del 
diente engranado, como ocurrió en el test preliminar. 
 
Figura 3.2.3.1: Distribución de tensiones en la rueda conducida para la prueba del modelo.
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        La Figura 3.2.3.2 muestra la variación de la posición relativa con el tiempo y de 
ella se puede obtener el error de transmisión mediante la siguiente ecuación: 
𝜃2 − 𝜃1 ·
𝑧1
𝑧2
  →  𝜃1 + 𝜃2 = 0.25°   (3.2.3.1) 
siendo 𝑧1 y 𝑧2 el número de dientes y, por tanto, de igual valor. Además, los ángulos 
poseen signos contrarios por el sentido de rotación opuesto que confiere el 
acoplamiento de las ruedas. El error obtenido es considerablemente grande. 
        En la figura siguiente se compara la velocidad angular de la rueda conducida, 
definida por un trazado irregular, con la del piñón, perfectamente definida con una 
línea que sigue la rampa impuesta, siendo esto otra evidencia del elevado error de 
transmisión alcanzado. 
 
Figura 3.2.3.2: Error de transmisión. 
Figura 3.2.3.3: Velocidades de rotación de rueda y piñón. 
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        Se muestra también una representación gráfica de las tensiones en un punto 
central de la cara del tercer diente escogido aleatoriamente, que se corresponde 
con el nodo 104610, observándose la existencia de una carga constante de 
aproximadamente 40 N/mm2. Puesto que dicho nodo no engrana durante la 
simulación es evidente la existencia de un fallo en la definición del modelo, en 
tanto que la tensión esperada es nula. 
Figura 3.2.3.4: Tensiones en el nodo 104610. 
 
2.4  Causa de los resultados anómalos. 
        Este último punto del Apartado 2 trata de justificar y corregir los resultados 
obtenidos en el punto anterior. La primera idea podría ser pensar que estas 
incoherencias eran debidas a una rigidez insuficiente en el sólido, por ello, en las 
Figuras 3.2.3.2, 3.2.3.3 y 3.2.3.4  se han comparado dos ensayos con valores para el 
coeficiente de rigidez, Spring Coefficient, diversos: 100000 =  100 𝐾;  1000000 =
1 𝑀.  
        Dado que ambos valores proporcionan resultados que se alejan de lo esperado, 
se probará a realizar otras simulaciones modificando alguno o varios de las 
imposiciones iniciales. Así, se realiza una prueba sin imprimir par resistente a la 
rueda conducida pero sí velocidad al piñón, y una segunda prueba aplicando lo 
contrario, imponer un par a la rueda pero no velocidad al piñón. No obstante los 
resultados eran análogamente erróneos. 
        Finalmente, al observar con detenimiento el modelo, se percibe una distorsión 
en el eje, producida tras el primer step, es decir, con las ruedas en situación 
estática. La Figura 3.2.4.1, supongamos que la vista está perfectamente paralela a la 
cara de la rueda, muestra esta deformación en un test en el que ni siquiera hay 
aplicado un par resistente. Obviamente, las ruedas no pueden presentar una 
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distorsión de este tipo en ausencia de cargas, además los dos master node deberían 
ser acordes con el eje.  
 
Figura 3.2.4.1: Distorsión en el eje de la rueda conducida. 
 
2.4.1  Corrección de la estructura de spiders. 
        Una vez establecida la causa de los resultados anómalos, se solucionará este 
error modificando la estructura de spiders. No se conoce con certeza la solución, 
por lo que se siguen varias estrategias.  
        En el primer caso se hace indeformable la cara completa de la rueda, uniendo 
todos los nodos que la componen con el central, master. Desafortunadamente, los 
resultados que se consiguen son semejantes a los anteriores. Por tanto, se probará 
un modo alternativo que persigue evitar que los master node no sigan el eje, de 
manera que se decide usar uno y situarlo en el Marker, coincidente con el C.M. de la 
rueda, para cada FDR. De esta manera se obtiene la Figura 3.2.4.1.2. 
Figura 3.2.4.1.1: Estructura de spiders con superficie indeformable.  
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        Los resultados de la simulación en el segundo modelo son similares a los 
obtenidos en el test preliminar.  
        Los parámetros empleados en la simulación son los de las Tablas 3.2.3.1 y 
3.2.3.2. La única modificación se da en las condiciones de contorno, Boundary 
Conditions, en las que se desmarca la casilla “Use Body Reference Frame instead of 
Reference Marker”, lo cual implica que ahora la referencia es el centro de masas. El 
hecho de utilizar el centro de masas como Reference Marker, es debido a que por 
ser un punto único y fijo, proporcionará resultados más precisos y con cálculos 
simplificados.
Figura 3.2.4.1.2: Estructura de spiders con master node en el centro de masas.  
 
Los resultados de la simulación en el segundo modelo son similares a los obtenidos en 
el test preliminar. 
 
 
Figura 3.2.4.1.3: Distribución de tensiones en la rueda conducida para el segundo modelo.  
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3 Dimensionamiento y determinación de parámetros  
 
        En los apartados anteriores se afrontaron una serie de problemas para lograr 
que el modelo dinámico se comportara según el caso real. Una vez solventados los 
errores que producían un funcionamiento erróneo, se procede a dimensionar el 
modelo.  
        La finalidad de este tercer apartado es lograr que las fuerzas intercambiadas 
sean coherentes con las calculadas teóricamente, de modo que, una vez conocidas 
las fuerzas esperadas, se calcula el valor que deben tomar los parámetros que 
afectan al valor de dichas fuerzas. Con ello, aplicados al modelo, se conseguirá el 
objetivo antes comentado: una coherencia entre la simulación y la realidad teórica 
prevista.    
        Para calcular la fuerza normal de contacto, el software utiliza el siguiente 
algoritmo: 
𝐹𝑁 = 𝑘𝛿
𝑒1 + 𝑐
?̇?
|𝛿|̇
|𝛿|𝑒2𝛿𝑒3   (3.3.1) 
donde: 
𝑘   Coeficiente de rigidez (Spring Coefficient) 
𝑐   Coeficiente de amortiguación (Damping Coefficient) 
𝛿   Deformación 
?̇?   Velocidad de deformación
Figura 3.2.4.1.4: Ventana de las Boundary Conditions para imponer como referencia el 
centro de masas. 
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𝑒1   Exponente de rigidez (Stiffnes exponent) 
𝑒2   Exponente de amortiguación (Damping exponent) 
𝑒3   Exponente de hendidura (Indentation exponent) 
        Si el valor de 𝛿 es muy pequeño, la fuerza de contacto podría resultar negativa, 
al igual que la de amortiguación, situación contraria a lo que sucede en el caso real. 
El problema se resuelve empleando un coeficiente de amortiguación mayor que 1. 
El programa RecurDyn considerará que los exponentes citados arriba toman como 
valor la unidad, en el caso de que el usuario no les imponga un valor. Dado que este 
hecho es perfectamente válido para el caso en estudio, no se entra en la definición 
de dichos coeficientes que, como ya se ha dicho, adquieren un valor unitario. 
        En lo que respecta al cálculo de las fuerzas reales, partiendo de los datos de la 
Tabla 3.3.1, es posible calcular las fuerzas tangenciales y radiales que intervienen 
en el acoplamiento, empleando para ello las siguientes ecuaciones: 
DATOS PARA EL CÁLCULO DE FUERZAS  
DIÁMETRO PRIMITIVO 210 mm 
ÁNGULO DE PRESIÓN 20° 
PAR RESISTENTE 100 Nm = 100000 Nmm 
 
Tabla 3.3.1: Características del engrane. 
 
𝐹𝑡 =
2·𝐶
𝐷
=
2·100000
210
= 952,38 [𝑁]   (3.3.2) 
𝐹𝑟 = 𝐹𝑡 𝑡𝑎𝑛 𝜑 = 952,38 · tan 20 = 346,64 [𝑁]  (3.3.3) 
        Para el cálculo de las fuerzas se consideran las siguientes hipótesis: 
 Toda la fuerza se intercambia entre un solo par de dientes engranados. 
 Dicha fuerza se aplica en la línea tangente al círculo primitivo y a mitad 
del ancho de rueda. 
 La fuerza tangencial de fricción es despreciable, tomándose en 
consideración sólo la fuerza normal situada en el plano de acción.
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        El software RecurDyn devuelve un output con la suma de las fuerzas actuantes 
sobre todos los puntos de contacto, es decir, no es posible diferenciar las fuerzas 
que se ejercen en cada diente. Esto solo es posible con las tensiones. Por tanto, los 
resultados tendrán en cuenta las fuerzas intercambiadas simultáneamente por dos 
dientes, aun así deberán ser coherentes con los valores teóricos ya que la 
resultante será la misma, por ser el diámetro y las cargas iguales, 
independientemente de la geometría de los dientes. 
        Llegados a este punto se tiene una idea de las fuerzas que se esperan. Para 
conseguir que las fuerzas resultado de las simulaciones estén en consonancia con 
estas fuerzas, es necesario determinar el valor del Spring Coefficient  y del Damping 
Coefficient, ambos parámetros que afectan a las fuerzas intercambiadas y a la 
deformación. 
3.1 Análisis del Spring Coefficient 
 
        El Spring Coefficient  o coeficiente de rigidez, es el parámetro responsable de la 
rigidez de contacto y de las fuerzas intercambiadas. Para su determinación, se 
realizarán tres tests, en cada uno de los cuales se modificará únicamente el 
parámetro a estudio. Dicho de otro modo, se mantienen los parámetros de 
simulación de la Tabla 3.2.3.2 y en los parámetros de contacto se toman los de la 
Tabla 3.2.3.1, variando el Spring Coefficient según el test.  
        Los valores tomados en cada test se muestran en las tablas siguientes: 
TEST 1 
SPRING COEFFICIENT 100000 N/m 
DURACIÓN DE LA SIMULACIÓN 3 h. 43 min. 12.73 seg. 
 
Tabla 3.3.1.1: Valor del Spring Coefficient y duración de la simulación en el Test 1. 
Figura 3.3.1: Representación de las fuerzas intercambiadas. 
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TEST 2 
SPRING COEFFICIENT 1000000 N/m 
DURACIÓN DE LA SIMULACIÓN 4 h. 7 min. 3.41 seg. 
Tabla 3.3.1.1: Valor del Spring Coefficient y duración de la simulación en el Test 2. 
TEST 3 
SPRING COEFFICIENT 10000 N/m 
DURACIÓN DE LA SIMULACIÓN 3 h. 40 min. 47.26 seg. 
Tabla 3.3.1.1: Valor del Spring Coefficient y duración de la simulación en el Test 3. 
        El gráfico que sigue representa la fuerza de contacto media en los tres casos: 
        Se observa que para un valor de 1000000 N/m, los picos son muy 
pronunciados y llegan a valores excesivamente elevados. Para el valor más bajo, 
10000 N/m, la fuerza presenta una tendencia más reducida y no adquiere valores 
tan excesivos, aunque en el tramo final se produce un fenómeno extraño que hace 
aumentar el valor de los picos. Por último, para un Spring Coefficient de 100000 
N/m, se obtiene la representación más realista, en tanto que se producen picos 
dentro de un rango coherente con lo teórico, siendo en principio éste, el valor más 
representativo para este estudio.  
Figura 3.3.1.1: Representación de las fuerzas de contacto para los tres valores supuestos de 
Spring Coefficient. 
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        El análisis del Spring Coefficient no puede darse por finalizado observando 
únicamente la tendencia de las fuerzas de contacto. El software permite, mediante 
una función propia, calcular las Transformadas de Fourier, Figura 3.3.1.2, para 
estudiar la frecuencia de engrane. 
        Cuando ampliamos la Figura 3.3.1.2, es evidente que los picos se corresponden 
con los valores 30 Hz, 60 Hz, 90 Hz y 120 Hz, es decir, múltiplos enteros de la 30, 
que no es la frecuencia del conjunto 𝑓𝑧 = 60 [Hz]. 
        La figura que sigue muestra las tensiones de Von Mises, para cada valor del 
Spring Coefficient,  sobre el diente, relativas al nodo 104610, el mismo analizado en 
el Apartado 2.3. De ella se deduce que los valores más realistas corresponden a un 
𝑆𝑝𝑟𝑖𝑛𝑔 𝐶𝑜𝑒𝑓𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒𝑛𝑡 de 100000 N/m. Se observa además, que ahora las tensiones 
son nulas cuando el diente no está engranado, que corresponde a las zonas 
alejadas de los picos. 
Figura 3.3.1.2: Representación de la Transformada de Fourier para los tres valores supuestos de 
Spring Coefficient. 
Figura 3.3.1.3: Ampliación de la Figura 3.3.1.2. 
 
40                                          Capítulo 3. Análisis dinámico multicuerpo mediante RecurDyn 
 
 
 
        Se sigue un razonamiento semejante cuando se analiza el par intercambiado y 
la velocidad de las ruedas. En la Figura 3.3.1.5 se aprecia que los picos aumentan 
sensiblemente con la rigidez, alcanzándose los picos mayores para un valor de 
1000000 N/m. Por su parte, el menor Spring Coefficient proporciona resultados 
extraños en su tramo final, al igual que ocurría en las fuerzas de contacto (Figura 
3.3.1.1). Algo por otro lado lógico dada la relación existente entre fuerzas y 
tensiones.  
        La conclusión que se extrae de la figura anterior es, al igual que ha venido 
sucediendo en el resto de parámetros estudiados, que el valor para el Spring 
Coefficient que mejor se adapta a las condiciones que se buscan es el de 100000 
N/m.
Figura 3.3.1.4: Tensiones de Von Mises en el nodo 104610. 
 
 
dfgg 
 
Figura 3.3.1.5: Representación del par intercambiado entre rueda y piñón para los tres valores 
supuestos de Spring Coefficient. 
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        Realizando un nuevo análisis, esta vez sobre la tendencia seguida por la 
velocidad del engrane, se observa una situación extraña en condiciones de rigidez 
baja. Dicha anomalía aparece también en el estudio del error de transmisión. 
Figura 3.3.1.7: Representación del error de transmisión entre rueda y piñón para los tres 
valores supuestos de Spring Coefficient. 
        La causa de esta extraña circunstancia puede explicarse observando la 
simulación, en la que se advierte que, al llegar a los últimos dientes, las ruedas no 
engranan sino que los dos sólidos se compenetran, simulando quizás la rotura del 
material debido a su baja rigidez. 
        En el presente apartado se ha concluido que el valor óptimo que se debe 
imponer al Spring Coefficient es de 100000 N/m. En el Apartado 3.2 se procede de 
manera análoga, actuando esta vez sobre el Damping Coefficient. 
Figura 3.3.1.6: Representación de las velocidades de rueda y piñón para los tres valores 
supuestos de Spring Coefficient. 
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3.2      Análisis del Damping Coefficient 
 
        En el anterior punto quedó definido el valor que debe tomar el parámetro de 
rigidez. El motivo de análisis en este apartado es el coeficiente de amortiguación, 
Damping Coefficient. Se realizarán también tres test, imponiendo de nuevo las 
condiciones de las Tablas 3.2.3.1 y 3.2.3.2; y variando únicamente el coeficiente a 
estudio. Se recuerda del apartado anterior que el Spring Coefficient mantiene su 
valor, 100000 N/m. 
        De nuevo, los valores escogidos en cada test se muestran en las tablas 
siguientes: 
TEST 1 
DAMPING COEFFICIENT 1 kg·s/m 
DURACIÓN DE LA SIMULACIÓN 3 h. 43 min. 12.73 seg. 
Tabla 3.3.2.1: Valor del Damping Coefficient y duración de la simulación en el Test 1. 
TEST 2 
DAMPING COEFFICIENT 10 kg·s/m 
DURACIÓN DE LA SIMULACIÓN 3 h. 20 min. 18.18 seg. 
Tabla 3.3.2.2: Valor del Damping Coefficient y duración de la simulación en el Test 2. 
TEST 2 
DAMPING COEFFICIENT 100 kg·s/m 
DURACIÓN DE LA SIMULACIÓN 3 h. 45 min. 29.10 seg. 
Tabla 3.3.2.3: Valor del Damping Coefficient y duración de la simulación en el Test 3. 
        En este caso la duración de la simulación tampoco proporciona información 
relevante y serán los resultados gráficos los que permitan extraer conclusiones 
concluyentes.   
        En esta primera figura se muestran las fuerzas de contacto medias:
Figura 3.3.2.1: Representación de las fuerzas de contacto para los tres valores supuestos de 
Damping Coefficient. 
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        Se comprueba que para una amortiguación mayor las fuerzas de contacto 
aumentan. A simple vista puede resultar que los tres valores siguen un patrón 
semejante, no obstante, para el mayor valor del coeficiente se observa una mayor 
limpieza y claridad en los resultados. Las tendencias que siguen las fuerzas para 
los valores de 1 kg·s/m y 10 kg·s/m son prácticamente equivalentes, llegándose a 
solapar en ciertos puntos. La mayor diferencia se aprecia en los elevados picos que 
se alcanzan para un Damping Coefficient de 100 kg·s/m. 
        A continuación se presenta el gráfico de las Transformadas de Fourier: 
        El análisis es análogo al del Spring Coefficient y en esta ocasión no se ha 
ampliado la representación, pero los picos vuelven a ser múltiplos enteros de  30. 
        La figura siguiente representa la tendencia seguida por las Tensiones de Von 
Mises. Los valores que alcanzan los picos son coherentes con la realidad y, una vez 
más, se observan tensiones nulas cuando no existe contacto entre dientes.   
Figura 3.3.2.2: Representación de la Transformada de Fourier para los tres valores 
supuestos de Damping Coefficient. 
 
Figura 3.3.2.3: Tensiones de Von Mises en el nodo 104610. 
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        Del estudio de las tensiones se deduce que para un valor de Damping 
Coefficient de 100 kg·s/m los picos son menores y la atenuación es mayor en el 
periodo de no acoplamiento. 
        Como sucedía en el punto anterior y con el fin de seleccionar el valor más 
óptimo para el coeficiente de amortiguación, se efectúa también el análisis de los 
siguientes tres factores: el par, la velocidad de la rueda y el error de transmisión. 
Los resultados obtenidos se adecúan a lo esperado teóricamente, y será el valor 
más alto del coeficiente, 100 kg·s/m, el que aporte los resultados menos 
irregulares. Para comprobar lo expuesto en este párrafo se muestran a 
continuación las respectivas representaciones gráficas. 
Figura 3.3.2.4: Representación del par intercambiado entre rueda y piñón para los tres 
valores supuestos de Damping Coefficient. 
 
Figura 3.3.2.5: Representación de las velocidades de rueda y piñón para los tres valores 
supuestos de Damping Coefficient. 
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        En la Figura 3.3.2.4 y en la Figura 3.3.2.5 se puede apreciar que los picos para 
un valor de Damping Coefficiente igual a 100 kg·s/m son más atenuados que  el 
resto, confirmándose que éste es el valor más idóneo. No obstante, en la figura que 
muestra la evolución del error de transmisión, las diferencias no son tan 
significativas, aun así es el valor antes mencionado el que proporciona un ángulo 
menor. 
        Este apartado se puede concluir diciendo que existe una limpieza gradual a 
medida que aumenta el coeficiente de amortiguación, hecho que no sucede cuando 
se trabaja con ruedas sólidas, cuyo valor recomendado es un Damping Coefficient 
igual a la unidad. De manera que, para ruedas con mallado y, por tanto, mucho más 
complejas desde el punto de vista de los cálculos, una mayor amortiguación ayuda 
a obtener datos menos irregulares. Así pues, de aquí en adelante para las sucesivas 
simulaciones se tomará un valor de Damping Coefficient igual a 100 kg·s/m. 
 
 
4 Estudio de las fuerzas intercambiadas en el 
acoplamiento 
 
        Han quedado definidos en el Apartado 3 el valor de las fuerzas tangencial y 
radial, así como los valores numéricos de los factores que afectan las fuerzas y que 
se impondrán como parámetros en la simulación. 
 
        En esta sección se prosigue con el estudio de las fuerzas que se intercambian 
en el engrane cuando se produce el contacto de los dientes. La Figura 3.4.1 ilustra 
la disposición de las fuerzas en el plano XY, que es el que se considerará, 
Figura 3.3.2.6: Representación del error de transmisión entre rueda y piñón para los tres 
valores supuestos de Damping Coefficient. 
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imponiendo ciertas restricciones que hacen que en el plano Z las componentes 
sean nulas.      
        El cuerpo nombrado como Base, es el primer cuerpo seleccionado en el 
contacto y será el encargado de imprimir el movimiento; el segundo cuerpo recibe 
el nombre de Action y será el conducido, por lo que sobre él se ha aplicado un par 
resistente. En realidad es la misma situación que se ha venido estudiando hasta 
ahora, la rueda es el cuerpo de la izquierda y está sometida a un par resistente, 
mientras que el piñón se sitúa a la derecha del conjunto y posee una velocidad 
inicial.  
        Las fuerzas de reacción sobre las dos ruedas son: 
        Piñón 
Eje X 
𝐹𝑥_𝐶𝑜𝑛𝑡𝑎𝑐𝑡_𝐵𝑎𝑠𝑒 –  𝐹𝑥_𝑅𝑒𝑎𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛_𝐹𝑜𝑟𝑐𝑒 =  0     (3.4.1) 
𝐹𝑥_𝐶𝑜𝑛𝑡𝑎𝑐𝑡_𝐵𝑎𝑠𝑒 =  𝐹𝑥_𝑅𝑒𝑎𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛_𝐹𝑜𝑟𝑐𝑒        (3.4.2) 
Eje Y 
𝐹𝑦_𝐶𝑜𝑛𝑡𝑎𝑐𝑡_𝐵𝑎𝑠𝑒 –  𝐹𝑦_𝑅𝑒𝑎𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛_𝐹𝑜𝑟𝑐𝑒 =  0     (3.4.3) 
𝐹𝑦_𝐶𝑜𝑛𝑡𝑎𝑐𝑡_𝐵𝑎𝑠𝑒 =  𝐹𝑦_𝑅𝑒𝑎𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛_𝐹𝑜𝑟𝑐𝑒      (3.4.4) 
        Rueda Conducida 
Eje X 
𝐹𝑥_𝑅𝑒𝑎𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛_𝐹𝑜𝑟𝑐𝑒 –  𝐹𝑥_𝐶𝑜𝑛𝑡𝑎𝑐𝑡_𝐴𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛 =  0     (3.4.5)
Figura 3.4.1: Representación de las fuerzas intercambiadas entre rueda y piñón. 
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𝐹𝑥_𝐶𝑜𝑛𝑡𝑎𝑐𝑡_𝐴𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛 =  𝐹𝑥_𝑅𝑒𝑎𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛_𝐹𝑜𝑟𝑐𝑒        (3.4.6) 
 
Eje Y 
𝐹𝑦_𝑅𝑒𝑎𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛_𝐹𝑜𝑟𝑐𝑒 –  𝐹𝑦_𝐶𝑜𝑛𝑡𝑎𝑐𝑡_𝐴𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛 =  0      (3.4.7) 
𝐹𝑦_𝐶𝑜𝑛𝑡𝑎𝑐𝑡_𝐴𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛 =  𝐹𝑦_𝑅𝑒𝑎𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛_𝐹𝑜𝑟𝑐𝑒       (3.4.8) 
        Resulta sencillo deducir que: 
𝑭𝒙_𝑪𝒐𝒏𝒕𝒂𝒄𝒕_𝑨𝒄𝒕𝒊𝒐𝒏 (𝑪𝒐𝒏𝒅𝒖𝒄𝒊𝒅𝒂)  =  𝑭𝒙_𝑹𝒆𝒂𝒄𝒕𝒊𝒐𝒏_𝑭𝒐𝒓𝒄𝒆 (Piñón) (3.4.9) 
𝑭𝒚_𝑪𝒐𝒏𝒕𝒂𝒄𝒕 _𝑨𝒄𝒕𝒊𝒐𝒏 (𝑪𝒐𝒏𝒅𝒖𝒄𝒊𝒅𝒂)  =  𝑭𝒚_𝑹𝒆𝒂𝒄𝒕𝒊𝒐𝒏_𝑭𝒐𝒓𝒄𝒆  (Piñón)        (3.4.10) 
        Los valores teóricos obtenidos analíticamente en el Apartado 3 son: 
 𝐹𝑡 =  𝐹𝑦 = 952,38 [N] 
𝐹𝑟 =  𝐹𝑥 = 346,64 [N] 
        A continuación se realiza el análisis de los resultados para las fuerzas de 
reacción en los ejes X e Y, y de las reacciones en el acoplamiento. Se evalúan los 
resultados obtenidos para cada rueda, comenzando con la impulsora, el piñón.  
        Piñón (rigida) 
        En vista de la Figura 3.4.2, la Fx_Contact_Base muestra una trayectoria 
senoidal. Esto es debido a que RecurDyn emplea un algoritmo que realiza el cálculo 
de las fuerzas en el punto de contacto, que en el sólido Base está sometido a una 
velocidad de rotación.  
Figura 3.4.2: Representación de las fuerzas de contacto ejercidas sobre el piñón respecto al 
eje X. 
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        Cuando se consideran los valores iniciales, es decir, con las ruedas paradas y 
en situación, por tanto, cuasi estática, el resultado es igual en valor absoluto pero 
de signo opuesto. El caso así definido es la Fx_Reaction_Force igual a 2571 N 
aproximadamente, valor muy superior al teórico 350 N.  
        La figura siguiente muestra las reacciones en el eje Y. El análisis es análogo al 
formulado para las reacciones en el eje X, con la salvedad de que ahora las fuerzas 
adquieren un valor absoluto más próximo al teórico, el valor en la simulación es 
1038 N y el analítico 950 N. 
        Conducida (mallado) 
        Se realiza ahora el análisis de las fuerzas de contacto en la rueda conducida, 
procediendo del mismo modo que para el piñón: reacciones en el eje X y reacciones 
en el eje Y. 
Figura 3.4.3: Representación de las fuerzas de contacto ejercidas sobre el piñón respecto 
al eje Y. 
 
Figura 3.4.4: Representación de las fuerzas de contacto ejercidas sobre la rueda conducida 
respecto al eje X. 
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        La Fx_Contact_Action tiene una correcta tendencia lineal, idéntica a la del 
acoplamiento en el piñón, confirmando lo demostrado anteriormente, Ecuación 
3.4.9. En cambio, la reacción en el acoplamiento de la rueda conducida, que ya no 
es un sólido sino un elemento mallado, ha adquirido en la simulación un valor de 
8139 N. Su orden de magnitud es mucho mayor que el orden del valor teórico, así 
como del correspondiente valor que actúa en el acoplamiento del piñón. Además 
de ser éste un resultado incoherente con lo calculado, tampoco se puede explicar la 
perfecta, aunque anómala, tendencia lineal.  
        El mismo razonamiento es aplicable a la reacciones en el eje Y, pues ahora la 
reacción en el acoplamiento de la rueda conducida adquiere un valor altamente 
improbable, 16862 N.  
        Dado que los resultados proporcionados por las simulaciones no son válidos, 
se regresará al modelo dinámico, de manera que en el apartado siguiente se tratará 
de descubrir y corregir las causas de estas anomalías. 
 
 
5 Variaciones en el modelo dinámico 
 
        La finalidad que se persigue en el presente apartado es lograr un 
dimensionamiento correcto del modelo dinámico. En los anteriores puntos se han 
descubierto una serie de fallos causantes de que los resultados obtenidos no 
fueran los esperados. 
        Para solucionar este hecho y lograr que los resultados sean coherentes con la 
teoría se tomará un nuevo enfoque para el mallado, dado que el hasta ahora 
Figura 3.4.5: Representación de las fuerzas de contacto ejercidas sobre la rueda conducida 
respecto al eje Y. 
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empleado era erróneo. Se realizarán simulaciones con este nuevo mallado y se 
corregirán los fallos que aparezcan. Además se lleva a cabo un nuevo análisis del 
Damping Coefficient. 
 
5.1   Resolución de problemas en el mallado 
 
        Tras realizar varias comprobaciones sobre el modelo, se descubrió un error 
fundamental en el mallado. Por defecto, el programa realizaba un mallado tipo 
SHELL, que como su nombre indica Shell = Concha, la rueda dejaba de ser un sólido 
lleno y pasaba a ser un caparazón. Es decir, su interior se vaciaba y el contorno 
adquiría un cierto espesor, de 10 mm según se comprobó en el programa. Este 
hecho explica también el aumento de peso que, en un principio, en el Apartado 
3.2.2.2 habíamos atribuido al mallado. Si bien es cierto que el mallado también 
influye en las diferencias de peso obtenidas, no lo hace de un modo tan 
significativo como el tipo de mallado.  
        Se ha realizado de nuevo el mallado, seleccionando esta vez que sea tipo 
SOLID. La disposición es la misma que la del Apartado 2.4.1, con nodos en el 
interior de la rueda y siguiendo los mismos parámetros y metodología que la vez 
primera, obteniendo por tanto un resultado idéntico a nivel visual.  
        No obstante, ahora se sabe que los acoplamientos presentan problemas de 
incompatibilidad con el mallado de las ruedas y que, además, no constituyen 
ningún tipo de limitación para su movimiento, por tanto se ha probado un enfoque 
diverso a la hora de colocar los spiders y la transmisión del par resistente. 
Figura 3.5.1.1: Nueva distribución de los nodos en el modelo dinámico. 
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        En este nuevo enfoque, en lugar de situar los nodos en la base de los dientes, se 
ha toma un Node Set, es decir, un conjunto de puntos, que será la superficie 
cilíndrica interna del eje. El Node Set se une al Master Node, coincidente con el 
centro de masa de la rueda, para simular mejor la acción del eje. De manera que 
ahora, el par resistente que actúa sobre la rueda conducida viene aplicado 
directamente al Master Node mediante el comando Load, que permite aplicar 
cargas a un Node Set perteneciente a un cuerpo mallado. La carga aplicada en el 
caso a estudio es una fuerza de torsión entorno al eje Z. 
        El inconveniente de este procedimiento respecto a transmitir el par 
directamente al RevJoint es que se debe renunciar a los output de velocidad y 
posición de la rueda, que permitían calcular el error de transmisión. 
 
     5.2  Test aplicando el mallado a ambas ruedas  
        En tanto que simulaciones con dos ruedas sólidas proporcionan resultados 
coherentes, ya sea sobre las fuerzas intercambiadas o en el acoplamiento, y los 
problemas surgen al emplear una rueda con mallado y una sólida, se ha pensado 
realizar las simulaciones aplicando el mallado a ambas ruedas. Esto implica 
reproducir los pasos seguidos para el mallado de la primera rueda con la segunda, 
empleando valores idénticos a la primera (estos valores vienen definidos en el 
anexo). Un error que hay que evitar es la tentación de copiar y pegar la primera 
rueda para obtener la segunda, en tanto que poseen las mismas características, no 
obstante ésto conduce a errores en la simulación, pues se pierde el acoplamiento 
teóricamente “perfecto” conseguido por GearTrax. 
        El nuevo modelo se muestra en la figura que sigue: 
Figura 3.5.2.1: Nuevo modelo dinámico con aplicación de mallado en ambas ruedas. 
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        Dado que hay dos ruedas con mallado los cálculos se duplican, por tanto se va 
a reducir a la mitad el tiempo de simulación, que será ahora de 1 segundo. De 
manera que la ley de velocidad también debe ser modificada, a fin de alcanzar la 
velocidad de régimen en el tiempo requerido: 
𝑠𝑡𝑒𝑝(𝑡𝑖𝑚𝑒, 0.1, 0, 0.6, 2 ∗ 𝑃𝐼) 
        Del mismo modo, al realizar un nuevo mallado, también es necesario actualizar 
el valor de la frecuencia y con él, el número de pasos. A continuación se procede a 
dichos cálculos. 
        RecurDyn proporciona el valor de las masas para cada rueda: 
                     𝑚1 = 7,626915              (Rueda conducida) 
                𝑚2  =  7,62691                                      (Piñón) 
        Habiendo establecido como hipótesis que las masas son prácticamente 
idénticas, aunque inferiores al valor de la rueda sólida, se calcula la masa reducida: 
𝑚𝑟𝑒𝑑 =  
𝑚1 · 𝑚2
𝑚1 + 𝑚2
·
1
𝑏
=  
7,626915 · 7,626915
7,626915 + 7,626915
·
1
30
= 0,1271 [
Kg
mm
] 
        Siendo entonces la frecuencia propia: 
𝑓𝐸 =
1
2𝜋
√
𝐶𝛾
𝑚𝑟𝑖𝑑
=
1
2𝜋
√
17,3430
0,1271
= 1,8477178 · 103 = 1847,7178 [Hz] 
        Los pasos siguientes son análogos a los de la Sección 2.2.2. El número de pasos  
se calcula con la frecuencia y el coeficiente de seguridad. Se indica aquí el valor 
final una vez aplicados los cálculos: 
𝐹𝐶 = 10 · 1847,7178 · 1 = 18477,178 [𝐻𝑧] → 𝟏𝟖𝟒𝟕𝟕 𝑺𝑻𝑬𝑷𝑺 
        Así pues, determinado el nuevo número de pasos, se lanza una simulación con 
los siguientes parámetros: 
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PARÁMETROS DE CONTACTO 
MAXIMUM PENETRATION 0.1 
PLANE TOLLERANCE FACTOR 1 
SPRING COEFFICIENT 100000 
DAMPING COEFFICIENT 10 
DYNAMIC FRICTION COEFFICIENT 0 
STIFFNESS EXPONENT 2 
DAMPING EXPONENT 1 
INDENTATION EXPONENT 1 
BUFFER RADIUS FACTOR 1.2 
MAXIMUM STEPSIZE FACTOR 20 
Tabla 3.5.2.1: Parámetros de contacto para el nuevo modelo dinámico con aplicación 
de mallado en ambas ruedas. 
PARÁMETROS DE SIMULACIÓN 
END TIME 1 
STEPS 18477 
PLOT MULTIPLIER STEP FACTOR 1 
GRAVITY 0, 0, 0 
DURACIÓN DE LA SIMULACIÓN 2 h. 50 min. 1.77 seg.  
Tabla 3.5.2.2: Parámetros de simulación para el nuevo modelo dinámico con aplicación 
de mallado en ambas ruedas. 
 
        Se exponen a continuación los resultados obtenidos para proceder a su 
análisis, teniendo en cuenta que ahora los dos cuerpos son idénticos. 
        La siguiente figura representa la fuerza de contacto media, cuya tendencia se 
asemeja bastante a las dadas en el estudio del Spring y del Damping Coefficient.  
Figura 3.5.2.2: Representación de la fuerza de contacto media en el engrane para el 
nuevo modelo dinámico con aplicación de mallado en ambas ruedas. 
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        En el inicio de la simulación, el valor de las fuerzas de contacto es atenuado y 
será a partir de los 0.10 – 0.20 segundos cuando comienzan los picos. Se observa 
que el valor máximo que éstos alcanzan es aproximadamente de 25000 N. Además, 
se puede establecer un valor medio de alrededor de 12500 N.  
        De la Figura 3.5.2.2 no se extrae ningún resultado relevante, así que resulta 
más interesante la Transformada de Fourier: 
           Ampliando la figura anterior podemos apreciar que ahora los picos 
principales son múltiplos de la frecuencia propia 𝑓𝑧 = 60 [𝐻𝑧] en lugar de 30 Hz 
como ocurría anteriormente, apartados 3.1 y 3.2 del presente capítulo. 
        
Figura 3.5.2.3: Representación de la Transformada de Fourier para el nuevo modelo dinámico 
con aplicación de mallado en ambas ruedas. 
 
Figura 3.5.2.4: Ampliación de la Figura 3.5.2.3. 
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           Se realiza ahora el análisis de la fuerza radial, es decir, la aplicada sobre el eje 
X, observando que tanto para la rueda conducida Base, como para la rueda 
impulsora Action, son exactamente simétricas respecto al eje x, que es el tiempo.  
        En los instantes iniciales, condición estática, el valor es constante, de 
aproximadamente 2583 N. A pesar de que dicho valor se mantiene en la línea del 
valor precedente de 2571 N,  sigue siendo bastante más alto que el teórico, 350 N.   
        También en el eje Y, en el que actúan las fuerzas tangenciales, la situación es de 
simetría perfecta con el eje x. El análisis se asemeja al del anterior párrafo, se 
obtiene de nuevo un valor medio muy próximo al de la rueda con el mallado tipo 
Shell. Ahora el valor medio es aproximadamente 1080 N, en el estudio ya citado se 
obtuvo un valor de 1038 N, mientras que el valor teórico es de 950 N.  
        Se concluye por tanto que, respecto a las fuerzas de contacto medias, en el eje 
Y los resultados no se alejan tanto de la teoría como en el eje X. Además, en ambos 
casos se produce un aumento de las fuerzas respecto al caso precedente, que 
estaba mal planteado en tanto que la rueda no estaba “llena” y era, por 
consiguiente, menos rígida. 
        En cuanto a las tensiones de Von Mises, los valores son semejantes a los 
obtenidos en el apartado anterior. La única excepción es la presencia de un pico a 
los 0.43 segundos aproximadamente, este ocurre dado que la duración de la 
simulación no permite a la rueda realizar el giro completo, luego el diente a estudio 
engrana una sola vez.  
Figura 3.5.2.5: Representación de las fuerzas de contacto en el eje X para el nuevo modelo 
dinámico con aplicación de mallado en ambas ruedas. 
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        El último análisis gráfico que se realiza es el de la velocidad, cuya evolución 
también coincide con la del Apartado 4.  
        Se aprecia, no obstante, un cierto rumor en la rueda conducida que viene 
justificado por la existencia de los contactos elásticos. 
        Para finalizar, en la figura siguiente se observa la distribución de tensiones en 
las dos ruedas con mallado, que rotan a régimen. Evidentemente los bordes de los 
dientes están sometidos a tensiones mayores, como indica la escala de colores. De 
este hecho se puede extraer una importante conclusión, dado que en ese punto se 
dan los máximos de tensión, es signo de que su presencia es perjudicial para los 
fines de la transmisión del movimiento. Es por ello por lo que se actúa sobre la 
Figura 3.5.2.6: Tensiones de Von Mises para el nuevo modelo dinámico con aplicación de 
mallado en ambas ruedas. 
Figura 3.5.2.7: Representación de las velocidades de rueda y piñón para el nuevo modelo 
dinámico con aplicación de mallado en ambas ruedas. 
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microgeometría de los dientes, para reducir estos efectos dañinos. De ellos se 
hablará en el siguiente capítulo, una vez definido el modelo y comprobado que la 
simulación presenta resultados cercanos a lo teórico. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
       5.3  Test variando la distancia entre los centros de las 
ruedas  
        El valor constantemente excesivo de la fuerza radial FX y, sobretodo, un 
minucioso análisis de la tendencia de las tensiones en las ruedas dentadas, hace 
que surjan dudas acerca de la distancia que debería existir entre los centros de las 
ruedas. Dado que el conjunto ha sido realizado automáticamente con GearTrax, se 
ha admitido siempre como buena la distancia entre los centros, sin ponerse en 
duda el cálculo realizado por el software para lograr el acoplamiento ideal respecto 
al perfil de los dientes.  
        En el presente apartado se realizará una simulación modificando la distancia 
inicialmente impuesta entre rueda conducida y rueda impulsora. Todo ello para 
tratar de hacer desaparecer las incoherencias comentadas en el punto anterior.  
        La Figura 3.5.3.1 muestra cómo se distribuyen las tensiones en los dientes 
cuando se aleja el piñón 1 mm hacia la derecha según el eje X. La simulación se 
lanza con los mismos parámetros utilizados en el Apartado 5.2.
Figura 3.5.2.8: Distribución de las tensiones para el nuevo modelo dinámico con 
aplicación de mallado en ambas ruedas. 
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        Observando el diente acoplado de la rueda situada a la derecha de la imagen, 
es decir, el piñón, se aprecia que dicho diente parece estar sometido a unas 
tensiones menores respecto a los dos dientes adyacentes de la rueda conducida. 
Sin embargo, por ser responsable de la transmisión del movimiento, debería tener 
las tensiones más significativas en la parte inferior, dando la impresión de que lo 
que ocurre es que los bordes exteriores de la rueda conducida empujan 
fuertemente sobre la base de los dientes del piñón, anulando prácticamente el 
contacto con el diente comprendido entre los dos.  
        Para la siguiente simulación se ha usado un Damping Coefficient igual a 1 
kg·s/m en tanto que los valores 10 kg·s/m y 100 kg·s/m, utilizados en test 
anteriores, proporcionaban resultados demasiado “filtrados”. Por otro lado, este 
valor es el aconsejado por defecto en los tutoriales de RecurDyn y su 
funcionamiento es correcto en las simulaciones con cuerpos sólidos.  
        Además, se vuelve a recurrir al RevJoint para transmitir el par resistente 
puesto que el método alternativo no presentaba ninguna ventaja o resultados más 
apropiados. En cambio, el uso del RevJoint hace posible el análisis del error de 
transmisión. 
 
 
 
 
Figura 3.5.3.1: Distribución de las tensiones cuando el piñón se desplaza 1mm a lo largo 
del eje X. 
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PARÁMETROS DE CONTACTO 
MAXIMUM PENETRATION 0.1 
PLANE TOLLERANCE FACTOR 1 
SPRING COEFFICIENT 100000 
DAMPING COEFFICIENT 1 
DYNAMIC FRICTION COEFFICIENT 0 
STIFFNESS EXPONENT 2 
DAMPING EXPONENT 1 
INDENTATION EXPONENT 1 
BUFFER RADIUS FACTOR 1.2 
MAXIMUM STEPSIZE FACTOR 20 
Tabla 3.5.3.1: Parámetros de contacto cuando el piñón se desplaza 1mm según el eje X. 
PARÁMETROS DE SIMULACIÓN 
END TIME 1 
STEPS 18477 
PLOT MULTIPLIER STEP FACTOR 1 
GRAVITY 0, 0, 0 
DURACIÓN DE LA SIMULACIÓN 1 h. 26 min. 4.63 seg.  
Tabla 3.5.3.2: Parámetros de simulación cuando el piñón se desplaza 1mm según el eje X. 
 
        A continuación se analizan los resultados obtenidos, decisivamente más afines 
a los valores teóricos que lo estudiado hasta ahora. 
        La primera figura muestra la tendencia de las fuerzas de contacto en el eje X, la 
FX tanto del cuerpo Base, que recibe la acción, como del elemento impulsor, Action. 
Se observa que, en condición estática, alcanza un valor entorno a los 340 N, que 
coincidiría con el valor teórico 346,64 N.  
        Lo mismo sucede con la fuerza tangencial FY, mostrada en la Figura 3.5.3.3  
que ronda los 940 N, siendo el valor teórico calculado 952,38 N. Sin embargo, al 
observar la animación de la simulación y la tendencia de los picos, se advierte que 
los dientes engranados ya no son dos, como la relación de conducción mayor de 2 
debía garantizar, sino uno solo. Esto confirma que la distancia de los centros 
calculada por el programa era la necesaria para obtener el valor de la relación de 
conducción que se impuso.  
        Se concluye por tanto que el problema reside en la geometría del diente, 
errada dado que los parámetros fueron tomados arbitrariamente en su realización. 
Dado que en el siguiente capítulo se genera el modelo definitivo, se tendrá en 
cuenta para su realización lo que se acaba de mencionar. 
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5.4  Nuevo dimensionamiento del Damping Coefficient  
        Visto que las últimas pruebas han proporcionado resultados erróneos, aun 
después de haber dimensionado el Damping Coefficient, se decide repetir su 
estudio, que será objeto de este último punto del Apartado 5. 
        En esta ocasión, en lugar de tomar valores mayores a la unidad como se hizo 
en el punto 3.2 de este capítulo, se ha analizado su efecto escogiendo valores más 
pequeños. No obstante, se incluyen los valores 10 kg·s/m y 1 kg·s/m, para con ello 
realizar un estudio más exhaustivo.  
Figura 3.5.3.2: Representación de las fuerzas de contacto en el eje X cuando el piñón se 
desplaza 1mm respecto a dicho eje. 
Figura 3.5.3.3: Representación de las fuerzas de contacto en el eje Y cuando el piñón se 
desplaza 1mm respecto al eje X. 
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        El procedimiento es análogo al ya realizado en el anterior dimensionamiento, 
con la única diferencia de que se realizan pruebas con 6 valores distintos, es decir, 
se pasa de 3 a 6 test.  
        Las tablas siguientes indican el valor que toma el Damping Coefficient para 
cada test. 
TEST 1 
DAMPING COEFFICIENT 10 kg·s/m 
DURACIÓN DE LA SIMULACIÓN 1 h. 5 min. 7.94 seg. 
Tabla 3.5.4.1: Valor del Damping Coefficient y duración de la simulación en el Test 1. 
TEST 2 
DAMPING COEFFICIENT 1 kg·s/m 
DURACIÓN DE LA SIMULACIÓN 1 h. 26 min. 4.63 seg. 
Tabla 3.5.4.2: Valor del Damping Coefficient y duración de la simulación en el Test 2. 
TEST 3 
DAMPING COEFFICIENT 0.1 kg·s/m 
DURACIÓN DE LA SIMULACIÓN 1 h. 0 min. 29.38 seg. 
Tabla 3.5.4.3: Valor del Damping Coefficient y duración de la simulación en el Test 3. 
TEST 4 
DAMPING COEFFICIENT 0.01 kg·s/m 
DURACIÓN DE LA SIMULACIÓN 0 h. 55 min. 28.70 seg. 
Tabla 3.5.4.4: Valor del Damping Coefficient y duración de la simulación en el Test 4. 
TEST 5 
DAMPING COEFFICIENT 0.001 kg·s/m 
DURACIÓN DE LA SIMULACIÓN 1 h. 16 min. 4.33 seg. 
Tabla 3.5.4.5: Valor del Damping Coefficient y duración de la simulación en el Test 5. 
TEST 6 
DAMPING COEFFICIENT 0.0001 kg·s/m 
DURACIÓN DE LA SIMULACIÓN 1 h. 1 min. 57.2 seg. 
Tabla 3.5.4.6: Valor del Damping Coefficient y duración de la simulación en el Test 6. 
 
        El tiempo de simulación no proporciona diferencias significativas. Para 
continuar el estudio, se evalúan los parámetros habituales: fuerzas de contacto, 
transformada de Fourier y velocidades angulares. 
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        Dado que sus análisis son análogos, se comienza con el análisis de la fuerza de 
contacto media y de la Trasformada de Fourier. En las figuras siguientes se observa 
que para los menores valores de Damping Coefficient, de entre los escogidos, las 
tendencias seguidas son semejantes, y sus valores inferiores son prácticamente 
coincidentes. Esto indica que no existen diferencias significativas, al menos para 
las fuerzas de contacto entre un valor de 0.0001 kg·s/m y uno de orden superior  
0.001 kg·s/m.  
        Es evidente, en cambio, que al comparar la curva que proporciona un Damping 
Coefficient igual a 10 kg·s/m con el resto, los resultados entre ésta y las demás son 
muy diferentes. Además, los valores obtenidos con este coeficiente se alejan de los 
teóricos. 
Figura 3.5.4.1: Representación de la fuerza de contacto media para los seis valores 
supuestos de Damping Coefficient. 
 
Figura 3.5.4.2: Representación de Transformada de Fourier para los seis valores supuestos 
de Damping Coefficient. 
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        De modo que en todas las representaciones, el resto de curvas están dentro un 
rango mientras la curva azul se encontrará por encima o por debajo de dichos 
valores. Por otra parte, este hecho es totalmente lógico dada, la diferencia 
numérica entre unos y otros. En las figuras siguientes, donde se representan de 
nuevo las fuerzas de contacto y la Transformada de Fourier esta vez ampliadas, se 
evidencia lo expuesto en este párrafo. 
        Los gráficos siguientes presentan la evolución de las velocidades angulares en 
la rueda conducida, para cada valor del coeficiente en estudio, así como la 
velocidad angular del piñón.  
Figura 3.5.4.3: Ampliación de la Figura 3.5.4.1. 
 
Figura 3.5.4.4: Ampliación de la Figura 3.5.4.2. 
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        En la figura inferior se observa que la velocidad del piñón sigue una tendencia 
conforme a lo esperado. La ley de velocidades impuesta, Ecuación 3.2.2.1, es una 
rampa, como la que aparece reflejada en la Figura 3.5.4.5.   
        Para tratar las velocidades en la rueda conducida se ha realizado un zoom de 
un tramo de la evolución de las velocidades, Figura 3.5.4.6. 
        Resulta evidente que las velocidades son prácticamente coincidentes al variar 
el Damping Coefficient, luego se concluye que las velocidades son coherentes con la 
realidad y que el valor del coeficiente de amortiguación no es decisivo para ello. 
Figura 3.5.4.5: Representación de las velocidades de rueda y piñón para los seis valores 
supuestos de Damping Coefficient. 
  
Figura 3.5.4.6: Ampliación de la Figura 3.5.4.5. 
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        Para poner fin a esta sección, se selecciona el valor más óptimo que debe 
tomar el Damping Coefficient. Tomando como referencia el estudio de la tendencia 
de las fuerzas de contacto medias, se concluye que con los valores 0.0001 kg·s/m y 
0.001 kg·s/m se alcanzan los valores más coherentes y realistas con nuestro 
estudio. Al no existir entre ellos una gran diferencia se opta por escoger el valor 
más pequeño, tomando como criterio que el tiempo de ejecución de la simulación 
es menor. De manera que el nuevo valor para el Damping Coefficient será 0.0001 
kg·s/m. 
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Capítulo 4 
 
Definición del modelo dinámico de una 
transmisión de engranajes rectos 
 
 
 
1. Introducción 
 
        En este nuevo capítulo se genera el modelo dinámico definitivo teniendo en 
cuenta todo el análisis realizado en los dos capítulos anteriores. Con ellos se ha 
logrado solucionar los problemas referentes a dimensionamiento y cálculo de 
parámetros de contacto. No obstante, en el Apartado 2, será necesario repetir el 
cálculo de la frecuencia propia y del número de pasos, debido a los cambios en la 
geometría y disposición del engrane que se van a introducir, según lo expuesto en 
el Capítulo 3, Apartado 5. 
 
        Definido el nuevo conjunto, se ejecuta un test para comprobar que, 
efectivamente, los resultados son coherentes con la realidad teórica establecida en 
el Capítulo 3, Apartado 3. 
 
        Se concluye el capítulo con la obtención de un modelo definitivo cuyo 
comportamiento es el idóneo para realizar sobre él la modificación en la 
microgeometría de los dientes. Los resultados para la simulación aplicada sobre 
este modelo final son objeto de estudio del Capítulo 5 y permitirán extraer una 
serie de conclusiones que justifican este Trabajo Fin de Grado.  
 
2. Generación del modelo definitivo  
 
        Cuando se definió el primer modelo, en el Apartado 2.2 del Capítulo 3, se 
impuso una relación de conducción superior a 2, para así garantizar la continuidad 
en la transmisión del movimiento. No obstante, no se tuvo en cuenta la dificultad 
añadida de haber definido pocos dientes respecto al tamaño del diámetro, lo cual 
se hizo con la finalidad de simplificar en lo posible el modelo y reducir el tiempo 
necesario para las simulaciones.  
 
        Por otro lado, el hecho de haber acortado el Addendum, también ha provocado 
problemas posteriores, en particular, defectos en el contacto, dado que la cabeza 
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de los dientes de una rueda inducía esfuerzos sobre la base de los dientes no 
engranados de la otra. 
 
        En vista de todos estos fallos, se opta por crear un nuevo par de ruedas, 
usando esta vez parámetros normalizados, con el fin de lograr una rueda más 
parecida a la “ideal” que define la teoría, o sea con un solo diente engranado. Para 
ello se ha seguido la normativa DIN 867, equivalente a la UNI 6587:1969, 
propuesta por GearTrax.  
        Se realizan dos ruedas análogas a las ya generadas en el Capítulo 3, definiendo 
ahora, solamente, el número de dientes, que será de 30; y el módulo igual a 7. 
Además, con el fin de evitar los problemas surgidos en el Apartado 5 del anterior 
capítulo, esta vez la distancia de los centros se corresponde con la suma de los 
radios de las circunferencias primitivas, tal y como dicta la teoría. La siguiente 
figura muestra la ventana de GearTrax donde se recogen los valores del nuevo 
modelo: 
Figura 3.2.2.1: Características del nuevo  modelo. 
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        Puesto que los parámetros del nuevo modelo han cambiado, es necesario 
actualizar los cálculos, siguiendo la misma metodología que en el Apartado 2.2 del 
capítulo anterior.  
        En la tabla siguiente se muestran los nuevos valores del conjunto. En realidad 
la única diferencia respecto a la Tabla 3.2.2.2.1 es el valor que toma la relación de 
conducción, que en un principio se impuso que fuera mayor de dos y no siendo 
apropiada para la distancia entre los centros de las ruedas, se opta por reducir su 
valor. 
CARACTERÍSTICAS DEL ENGRANE A ESTUDIO  
DIÁMETRO PRIMITIVO 210 mm 
LONGITUD CARA DEL DIENTE 30 mm 
NÚMERO DE DIENTES 30 
ÁNGULO DE LA ÉLICE 0 (Se trabaja con dientes rectos) 
RELACIÓN DE CONDUCCIÓN, 𝜺𝜶 1.6535 
PAR RESISTENTE 100 Nm = 100000 Nmm 
VELOCIDAD DEL PIÑÓN 120 rpm 
FACTOR DE CORRECCIÓN, 𝑪𝑴  0.8 
GEAR BLANK FACTOR, 𝑪𝑹 1 
BASIC RACK FACTOR, 𝑪𝑩 1 
FACTOR TEÓRICO DE RIGIDEZ, 𝒄′𝒕𝒉 15.9 N/mmµm 
  Tabla 4.2.1: Parámetros característicos del engrane definitivo. 
 
        Para determinar 𝑐′ se recurre a la Ecuación 3.2.2.1.6, en tanto que el valor de 
𝐹𝑡·𝐾𝐴
𝑏
  se mantiene y continua siendo menor a 100 N/mm. 
𝑐′ =  𝐶𝑀 · 𝐶𝑅 · 𝐶𝐵 · 𝑐
′
𝑡ℎ · cos𝛽 · [
𝐹𝑡·𝐾𝐴
𝑏·100
]
0,25
    (3.2.2.1.6) 
sustituyendo cada término por su valor: 
𝑐′ =  0,8 · 1 · 1 · 15,9 · cos0 · [
952,38 · 1
30 · 100
]
0,25
= 9,5479 [
N
mm μm
] 
        La rigidez de contacto obedece a la Ecuación 3.2.2.1.4: 
𝑐𝛾 =  𝑐
′(0,75 · 𝜀𝛼 + 0,25) = 9,5479 · (0,75 · 1,6535 + 0,25) = 14,2276 [
N
mm μm
] 
        Se debe recalcular también el valor de la masa reducida, para ello se actualizan 
los valores de la masa de rueda conducida y piñón: 
𝑚1 = 8,0580438 [𝐾𝑔]              (Rueda conducida) 
𝑚2 = 8,0580438 [𝐾𝑔]                        (Piñón)
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𝑚𝑟𝑒𝑑 =
𝑚1 · 𝑚2
𝑚1 + 𝑚2
·
1
𝑏
=
8,0580438 · 8,0580438
8,0580438 + 8,0580438
·
1
30
= 0,134301 [
kg
mm
] 
        Una vez obtenidos los nuevos valores para la rigidez de contacto y la masa 
reducida, se pueden recalcular las frecuencias y con ellas el número de giros de 
referencia: 
𝑓𝑍 =  
𝑛1
60
𝑧1 =  
120
60
30 = 60,0 [Hz] 
𝑓𝐸 =
1
2𝜋
√
𝑐𝛾
𝑚𝑟𝑖𝑑
·  103 =
1
2𝜋
√
14,2276
0,134301
·  103 = 1,638125 ·  103 = 1638,125 [Hz] 
𝑁 =
𝑓𝑍
𝑓𝐸
=
60
1638,125 
= 0,03663 
        Dicho valor se halla en el campo hipocrítico tal como se puede comprobar en la 
Figura 3.2.2.1.1, siendo, por consiguiente, un valor admisible. 
        Para concluir este apartado se procede al cálculo del número mínimo de pasos, 
steps, necesarios para que la simulación proporcione resultados concluyentes:  
𝐹𝐶 = 10 · 𝑓𝐸 · 𝑡 = 10 · 1638,125 · 1 = 16381,25 [𝐻𝑧] → 𝟏𝟔𝟑𝟖𝟏 𝑺𝑻𝑬𝑷𝑺  
 
 
3. Simulación con las ruedas definitivas sin modificar 
su microgeometría 
 
        En el punto anterior se han determinado los parámetros que definen el modelo 
dinámico definitivo. Como ya se ha visto, las ruedas han sido generadas por el 
software GearTrax, creando así un archivo tipo CAD que puede importarse tanto a 
SolidWorks como a RecurDyn. El conjunto se importa en formato Parasolid (*.x_t) a 
RecurDyn para llevar a cabo la simulación. 
        A la hora de realizar el mallado se utiliza como Max Element Size, cuyo 
significado se especifica en el anexo sobre la función Mesh, el valor 7. Esto se 
realiza así a fin de obtener una geometría más precisa en el diente. El resultado 
final es el que se muestra en la figura siguiente: 
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        A la hora de lanzar la simulación, es necesario realizar ciertas imposiciones en 
el comportamiento dinámico del modelo. De nuevo se imprime un par resistente 
de 100 Nm a la rueda conducida y una rampa de velocidad al piñón, modificada 
ligeramente respecto a la empleada en capítulos anteriores. La ley que sigue es la 
siguiente: 
𝑠𝑡𝑒𝑝(𝑡𝑖𝑚𝑒, 0.01, 0, 0.51, 2 ∗ 𝑃𝐼)   (4.3.1) 
        Se establece que el instante inicial sea a los 0.01 segundos, y en medio segundo 
el piñón adquiere la velocidad establecida de 120 rpm o lo que es lo mismo 2π 
rad/s. Es evidente que el objetivo de la nueva rampa de velocidad es disminuir la 
duración de la fase estática. 
        Los parámetros de contacto son los determinados en el Capítulo 3, mientras 
que para el número de steps en la simulación se emplea el calculado en el apartado 
anterior. Todo ello se recoge en las tablas que se muestran a continuación:    
PARÁMETROS DE CONTACTO 
MAXIMUM PENETRATION 0.1 
PLANE TOLLERANCE FACTOR 1 
SPRING COEFFICIENT 100000 
DAMPING COEFFICIENT 0.0001 
DYNAMIC FRICTION COEFFICIENT 0 
STIFFNESS EXPONENT 2 
DAMPING EXPONENT 1 
INDENTATION EXPONENT 1 
BUFFER RADIUS FACTOR 1.2 
MAXIMUM STEPSIZE FACTOR 20 
Tabla 4.3.1: Parámetros de contacto para el modelo definitivo. 
Figura 4.3.1: Apariencia del modelo definitivo con aplicación del mallado en ambas ruedas. 
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PARÁMETROS DE SIMULACIÓN 
END TIME 1 
STEPS 16381 
PLOT MULTIPLIER STEP FACTOR 1 
GRAVITY 0, 0, 0 
DURACIÓN DE LA SIMULACIÓN 2 h. 13 min. 44.27 seg.  
Tabla 4.3.1: Parámetros de simulación para el modelo definitivo. 
        Se procede ahora al análisis detallado de la simulación, recordando que los 
valores de las fuerzas radiales y tangenciales no se ven alterados y que, por tanto, 
los valores de las fuerzas de contacto deberán asemejarse a éstos: 
𝐹𝑡 = 𝐹𝑦 =  
2 · 𝐶
𝐷
=
2 · 100000
210
= 952,38 [N] 
𝐹𝑟 =  𝐹𝑥 = 𝐹𝑡 tan 𝜑 = 1000 · tan 20 = 346,64 [N] 
        La tendencia que sigue la fuerza de contacto media es similar a la del modelo 
con los centros de las ruedas alejadas, Apartado 5 del Capítulo 3. De su análisis se 
deduce que los picos indican el paso de contacto entre un diente y el siguiente. El 
valor en condición estática, entre 0 y 0.10 segundos, ronda los 1000 N, en principio 
y dada la evolución con el tiempo, lo aquí representado es coherente con la 
realidad. 
        Se analiza, al igual que se ha hecho en casos anteriores, la Transformada de 
Fourier, que aporta cierta información de interés con respecto a la frecuencia.
Figura 4.3.2: Representación de la fuerza de contacto media en la rueda conducida. 
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        La figura anterior es una visión general, para su estudio se realiza un zoom 
sobre la zona de interés para el análisis, Figura 4.3.4.  
        Se aprecia que la tendencia de la FFT es muy próxima a la esperada, ya que 
presenta picos regulares múltiplos de 30 Hz y que van disminuyendo su valor 
gradualmente. Por consiguiente, se puede deducir de las figuras anteriores que, 
por el momento, el comportamiento del modelo está siendo correcto, quedando 
eliminados los fallos en la geometría de las ruedas y del conjunto, así como el valor 
de los parámetros de contacto. 
 
Figura 4.3.3: Representación de la Transformada de Fourier. 
Figura 4.3.4: Ampliación de la Figura 4.3.3. 
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        El análisis de los resultados obtenidos en la simulación continúa con las 
fuerzas de contacto. La tendencia de la fuerza en el eje X es 340 N, valor correcto 
dado que se asemeja al teórico. Los picos corresponden al momento de engrane de 
dos dientes.  
        El razonamiento para la fuerza tangencial, es decir, la fuerza en la dirección del 
eje Y, es similar. Se alcanza un valor de 960 N, muy próximo al calculado, lo que 
permite concluir que el acoplamiento se comporta según lo teórico y, por tanto, los 
resultados aquí obtenidos son perfectamente válidos. 
        Para realizar un estudio dinámico completo, se ha considerado conveniente 
incluir también la fuerza en dirección axial, es decir, la FZ. Según las restricciones 
impuestas, dicha fuerza debería teóricamente ser nula. En la Figura 4.3.7 se 
observa la tendencia de la fuerza axial en la rueda conducida y se puede
Figura 4.3.5: Representación de la fuerza radial FX en la rueda conducida. 
Figura 4.3.6: Representación de la fuerza tangencial FY en la rueda conducida. 
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comprobar lo afirmado anteriormente, una tendencia general nula. La presencia de 
picos viene justificada por la naturaleza flexible del conjunto y por las 
aproximaciones hechas en el Apartado 3 del capítulo anterior, donde se 
dimensionó la fuerza normal. 
        Por último, para concluir el análisis de fuerzas, se comparan las fuerzas de 
reacción que actúan en el acoplamiento. Lo primero que se observa es el valor nulo 
de la fuerza de contacto según el eje Z. También es evidente donde se produce el 
paso de un diente al sucesivo, ya se ha comentado que dicha acción se corresponde 
con los picos de la fuerza radial.  
Figura 4.3.7: Representación de la fuerza axial FZ en la rueda conducida. 
 
Figura 4.3.8: Representación de las fuerzas de acoplamiento según las tres direcciones del 
espacio. 
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        En los instantes previos al inicio del movimiento, situación cuasi estática, las 
fuerzas alcanzan los valores propuestos. Se produce además un pico que coincide 
tanto en la fuerza radial como en la tangencial, alrededor del segundo 0.13, que 
debe deberse al momento en que se produce el primer engrane a una velocidad de 
la rueda impulsora ya significativa. Esto se deduce fácilmente al controlar el 
tiempo en que tardan en producirse los picos. 
        Se estudia ahora el comportamiento de las tensiones de Von Mises, 
distinguiendo esta vez entre cara y base del diente, y situando los Outputs, es decir, 
los puntos o nodos en los que se evalúan las tensiones, de la manera que se 
muestra en la Figura 4.3.9. 
  
        Respecto a las tensiones en la cara del diente, Figura 4.3.10, los picos que se 
observan son de nuevo debidos al contacto entre los dientes, mientras que en la 
base del diente, Figura 4.3.11, se aprecia un único pico que se produce en el 
momento de flexión máxima y cuyo valor es de aproximadamente 42 N/mm2. 
Figura 4.3.9: Disposición de los nodos para el análisis de las tensiones de Von Mises. 
Figura 4.3.10: Tensiones de Von Mises en la cara del diente, nodo 113151. 
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        El estudio de la velocidad angular de las ruedas revela que, con este nuevo 
modelo, el comportamiento de la velocidad en la rueda conducida es mucho más 
lineal, en especial si se compara con las primeras simulaciones, donde no se había 
tomado en consideración fenómenos como el tipo de mallado o la distancia entre 
los centros de las ruedas. 
        La figura siguiente muestra la tendencia de la velocidad angular de rueda 
conducida y rueda impulsora. Se observa nada más comenzar la simulación que 
existe un pico en la representación de la velocidad para la rueda conducida. Esto 
viene justificado por la existencia del par resistente, el cual imprime una 
aceleración inicial de sentido contrario al de la rotación.
Figura 4.3.11: Tensiones de Von Mises en la base del diente, nodo 110143. 
 
Figura 4.3.12: Representación de la velocidad angular de la rueda conducida y del piñón. 
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        Para finalizar se evalúa el error de transmisión cuya representación viene 
dada por la Figura 4.3.13. En ella se aprecia un error muy bajo, de alrededor de 
0.025 radianes. El pico inicial viene justificado por el mismo motivo que el pico en 
la velocidad angular, es decir, la existencia de un par resistente inicial. 
        Llegados a este punto se puede finalmente decir que se ha encontrado un 
modelo dinámico que se comporta perfectamente y cuyos resultados son 
coherentes con los valores teóricos calculados.  
        Con todo ello, es momento de realizar la modificación en la microgeometría del 
diente, en el caso a estudio se opta por realizar un rebaje de cabeza.  
 
 
4  Caracterización del modelo con rebaje de cabeza  
 
        En el anterior apartado se ha consolidado el modelo dinámico definitivo, 
verificando que los resultados obtenidos tras la simulación eran similares a los 
esperados. No obstante, se observa que los bordes de los dientes originan áreas 
con tensiones elevadas. Dado que dichos bordes están sometidos a tensiones 
mayores,  es evidente que su presencia es perjudicial para el engrane, pues 
aumentará el nivel de fatiga reduciendo la vida útil.  
        El objetivo del presente Trabajo Fin de Grado era reducir en los posible las 
tensiones, modificando la microgeometría del diente, a fin de lograr un menor 
nivel de ruido y vibración, garantizando así una mayor duración de las ruedas. 
Figura 4.3.13: Representación del error de transmisión del conjunto. 
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        Por ello, en este último punto, se realizarán cambios en la microgeometría de 
las ruedas y se volverán a calcular los parámetros de simulación afectados por 
dicho cambio. La simulación y el análisis de resultados para el modelo definitivo 
con modificación de la microgeometría será objeto del capítulo siguiente. 
        Puesto que el mayor nivel de tensión se concentra en el borde del diente, se 
opta por realizar un rebaje de cabeza. Para ello, se importa una de las ruedas a 
SolidWorks y se aplica un radio de redondeo de 2 mm en la cabeza del diente. La 
figura siguiente permite comparar la rueda sin modificar, situada a la izquierda, y 
aquella en la que se ha actuado sobre la microgeometría, a la derecha de la imagen.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
         
        Una vez definido el conjunto con la microgeometría se importa a RecurDyn. Se 
entiende que las características del engrane mantienen los valores utilizados  en la 
última prueba que arrojó resultados coherentes sobre el comportamiento del 
modelo. 
        Para aplicar el modelo dinámico al nuevo par de ruedas se siguen los pasos ya 
comentados en anteriores apartados: primero se realiza el mallado en ambas 
ruedas, luego se distribuyen los nodos y se crean los FDR y, finalmente, se imponen 
las condiciones dinámicas. 
Figura 4.4.1: Imagen ilustrativa de la nueva apariencia de los dientes del piñón 
(derecha), frente a la de la rueda conducida (izquierda). 
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        Tras las modificaciones efectuadas en el perfil de los dientes, se han 
ocasionado cambios en el volumen y, por consiguiente, en la masa de la rueda. Por 
tanto, se deben actualizar, una vez más, los cálculos de la frecuencia de muestreo y 
el número de steps: 
  
𝑚1 = 8,0538952 [𝐾𝑔]             (Rueda conducida) 
                       𝑚2 = 8,0539022 [𝐾𝑔]                        (Piñón) 
𝑚𝑟𝑖𝑑 =
𝑚1 · 𝑚2
𝑚1 + 𝑚2
·
1
𝑏
=
8,0538952 · 8,0539022
8,0538952 + 8,0539022
·
1
30
= 0,134232 [
kg
mm
] 
        Ahora la frecuencia propia adquiere el siguiente valor:     
𝑓𝐸 =
1
2𝜋
√
𝑐𝛾
𝑚𝑟𝑖𝑑
·  103 =
1
2𝜋
√
14,2276
0,134232
·  103 = 1,6385465 ·  103 = 1638,5465 [Hz] 
 
        El nuevo valor mínimo de pasos es: 
𝐹𝐶 = 10 · 𝑓𝐸 · 𝑡 = 10 · 1638,5465 · 1 = 16385,465 [𝐻𝑧] → 𝟏𝟔𝟑𝟖𝟓 𝑺𝑻𝑬𝑷𝑺  
        La diferencia con respecto a las ruedas sin la microgeometría es de tan solo 4 
pasos, sin embargo, el número de steps no es algo específico, pues su única 
condición es que sea al menos 10 veces la frecuencia propia. De manera que, con el 
Figura 4.4.2: Representación del conjunto final con modificación de la microgeometría en 
ambas ruedas. 
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primer cálculo habría sido suficiente, usando en el resto de simulaciones un 
redondeo al alza de 20000 pasos.  
        No obstante, el hecho de haber recalculado cada vez este parámetro, ha sido 
con la finalidad de optimizar el tiempo requerido para las simulaciones. Puesto que 
se trata de sencillas operaciones metódicas, se creó una hoja de cálculo Microsoft 
Excel, facilitando así usar el valor mínimo de pasos requeridos. En simulaciones 
más complejas, un excesivo número de steps sería improductivo para los 
resultados y aumentaría de manera significativa la duración y las dimensiones en 
GB de los outputs. 
        Los parámetros para la simulación son similares a los empleados en el último 
test, a excepción del número de pasos.  
PARÁMETROS DE CONTACTO 
MAXIMUM PENETRATION 0.1 
PLANE TOLLERANCE FACTOR 1 
SPRING COEFFICIENT 100000 
DAMPING COEFFICIENT 0.0001 
DYNAMIC FRICTION COEFFICIENT 0 
STIFFNESS EXPONENT 2 
DAMPING EXPONENT 1 
INDENTATION EXPONENT 1 
BUFFER RADIUS FACTOR 1.2 
MAXIMUM STEPSIZE FACTOR 20 
Tabla 4.4.1: Parámetros de contacto para el modelo con modificación de la microgeometría. 
PARÁMETROS DE SIMULACIÓN 
END TIME 1 
STEPS 16385 
PLOT MULTIPLIER STEP FACTOR 1 
GRAVITY 0, 0, 0 
DURACIÓN DE LA SIMULACIÓN 2 h. 13 min. 39.91 seg.  
Tabla 4.4.2: Parámetros de contacto para el modelo con modificación de la microgeometría. 
        En el capítulo que sigue se evalúan los resultados para el conjunto con la 
microgeometría.  
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Capítulo 5 
 
Análisis de resultados. 
 
 
 
1. Introducción 
 
        En el presente capítulo se analizan los resultados para el modelo definitivo con 
modificación de la microgeometría. Las tensiones aquí obtenidas deberían ser 
menores a aquellas alcanzadas por el modelo sin actuar sobre el perfil de los 
dientes.  
 
        Para validar las ventajas de la aplicación de la microgeometría en el perfil de 
los dientes de un engranaje se analizará el comportamiento de una transmisión de 
engranajes de dientes rectos, a cuyos dientes se les ha aplicado un rebaje de 
cabeza, comparándolos con una transmisión de engranajes de dientes rectos en la 
que no se ha actuado sobre su microgeometría.  
 
2. Resultados 
 
        Se comienza con el estudio de la fuerza de contacto media: 
Figura 5.2.1: Representación de la fuerza de contacto media en la rueda conducida. 
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        A simple vista es obvio que la comparación entre ambas fuerzas confirma lo 
esperado, pues se aprecia una evidente disminución de los picos debido a la 
aplicación de la microgeometría en el perfil de los dientes. Por otra parte, los 
valores a los que tiende la fuerza de contacto para el par de ruedas sometidas al 
rebaje de cabeza son próximos a los calculados analíticamente.  
        Esto verifica que tanto los cálculos realizados, como el comportamiento 
logrado son coherentes y prácticamente similares, es decir, se ha llegado a una 
situación de transmisión muy próxima con la realidad. 
        La Figura 5.2.2 muestra la Transformada de Fourier: 
        En el análisis de la Transformada de Fourier se observan los habituales picos 
de pre-resonancia pero a un nivel inferior. Esto se debe a que las fuerzas 
Figura 5.2.2: Representación de la Transformada de Fourier.  
Figura 5.2.3: Ampliación de la Figura 5.2.2. 
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intercambiadas son menores en el caso de las ruedas con microgeometría, como ya 
se ha visto anteriormente. 
        Se evalúa también su efecto en las fuerzas de contacto y, por tanto, 
indirectamente sobre las fuerzas de reacción de los acoplamientos. En las figuras 
siguientes se muestran las representaciones de las fuerzas de contacto en las dos 
direcciones del espacio en que se trabaja, esto es, fuerza radial en el eje X y fuerza 
tangencial en el eje Y. 
        Probablemente el parámetro sobre el que la microgeometría tiene un mayor 
efecto sea la fuerza en la dirección radial a lo largo del eje X. Dada la ausencia de 
bordes, que han sido redondeados cuando se actuó sobre la microgeometría de los 
dientes, los picos devueltos debidos al acoplamiento de los dientes son bastante 
inferiores al caso de ruedas normales. Esto se justifica dado que ya no existe un
Figura 5.2.4: Representación de la fuerza radial FX en la rueda conducida. 
 
    Figura 5.2.5: Representación de la fuerza tangencial FY en la rueda conducida. 
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contacto forzado entre el borde de un diente y la cara del otro, optimizando 
enormemente el engrane y reduciendo las vibraciones.  
        Por consiguiente, no solo se ha logrado reducir el ruido y las vibraciones en la 
transmisión, sino que también se ha conseguido que el valor que toman las fuerzas 
de contacto sea coherente con los cálculos realizados, llegando prácticamente a ser 
coincidentes. De manera que se ha logrado reproducir una situación de 
transmisión de movimiento muy próxima a una situación real. 
        La Figura 5.2.6 recopila las fuerzas en las tres direcciones principales, FX, FY y 
FZ, para ambos casos: ruedas con microgeometría y ruedas normales. Se 
comprueba que la tendencia de la fuerza axial, FZ, es igual a cero debido a las 
condiciones iniciales impuestas, algo que ya se había comentado en el capítulo 
anterior.   
        Los resultados más interesantes son los que proporciona el estudio de las 
tensiones de Von Mises en la cara y en la base del diente, evaluados en los mismos 
puntos de la anterior simulación, nodos 113151 y 110143 respectivamente.
Figura 5.2.6: Representación de las fuerzas de acoplamiento según las tres direcciones del 
espacio. 
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        La principal diferencia que se observa entre los dos modelos es que, a igualdad 
de carga actuando sobre el sistema, el valor máximo inferior en el caso de las 
ruedas sometidas a un rebaje de cabeza es 2 N/mm2. Por tanto, se puede afirmar 
que existen desigualdades significativas entre los dos modelos en este aspecto, 
primero porque el caso con microgeometría es menos irregular y posee menos 
picos y segundo porque, además, el valor de éstos es menor en todos los casos al de 
los picos análogos de las ruedas normales.  
        Se observa que para el segundo caso, considerando como tal el conjunto con 
modificación de la microgeometría de los dientes, los picos se producen instantes 
antes respecto al primer caso. Esto se debe a que el mallado aplicado en un modelo 
y en otro no es perfectamente idéntico, precisamente porque la geometría no es la 
misma. De manera que los nodos ocupan una posición similar pero que no 
coincidente. Además, al modificar la microgeometría, el perfil de contacto es 
diverso, lo que supone que la ley de transmisión de movimiento también lo será. 
        La figura siguiente muestra la evolución de las tensiones de Von Mises en la 
base del diente:   
Figura 5.2.7: Tensiones de Von Mises en la cara del diente, nodo 113151. 
 
Figura 5.2.8: Tensiones de Von Mises en la base del diente, nodo 110143. 
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        De nuevo aquí el anticipo de las tensiones en el caso de las ruedas con rebaje 
de cabeza se justifica por la diferente posición en que se sitúan los nodos.  
        El resultado más importante que se extrae de este análisis es también una de 
las conclusiones  fundamentales para los propósitos del presente Trabajo Fin de 
Grado. La base del diente es un punto no sujeto a contacto sino, más bien, sometido 
a tensiones, derivadas del conjunto de las fuerzas intercambiadas por las ruedas. 
La Figura 5.2.8 muestra perfectamente como una adecuada optimización de la 
microgeometría del perfil de los dientes ayuda a reducir considerablemente las 
tensiones que actúan sobre sobre los mismos. De este modo se mejora la 
resistencia fatiga y se incrementa la vida útil del conjunto.  
        Se van a confrontar ahora las tensiones para ambos casos de una manera más 
gráfica. Las figuras siguientes muestran una reducción notable de las tensiones en 
el diente. Para asegurar que los resultados sean más relevantes se ha realizado la 
captura de ambas imágenes en el mismo instante de simulación, con las ruedas a 
régimen y con una misma escala de visualización: 
       
Figura 5.2.9: Distribución de las tensiones para las ruedas sin modificación de la 
microgeometría del perfil de los dientes. 
  Figura 5.2.10: Distribución de las tensiones para las ruedas con modificación de la 
microgeometría del perfil de los dientes. 
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        Confrontando ambas figuras es evidente como en la última, que 
correspondería a las ruedas con la microgeometría modificada, el color rojo, que 
en la escala de colores del software representa un mayor nivel de tensión, es 
prácticamente inapreciable. De manera que se confirma una vez más el propósito 
de este estudio: verificar que una optimización de la microgeometría del perfil de 
los dientes implica que las tensiones en éstos se reduzcan notablemente, 
reduciendo la fatiga.   
        El análisis del par también arroja valores significativamente inferiores tras 
haber influido en la microgeometría de los dientes: 
        Si por ejemplo en el piñón hubiera conectado un motor, éste estaría sometido a 
un esfuerzo menor a igualdad de carga, hecho que mejoraría su rendimiento. 
        Otros parámetros indicativos de los beneficios de aplicar la microgeometría a 
los dientes de las ruedas son: la velocidad angular y, por supuesto, el error de 
transmisión.  
        En lo que respecta al análisis de la velocidad de rotación, para las ruedas 
sometidas a cambios en la microgeometría de los dientes la evolución es más lineal 
y se aproxima a una tendencia perfecta. La justificación del pico inicial que se 
observa es la ya mencionada en ocasiones anteriores, la existencia del par 
resistente impuesto en la rueda conducida. 
        En cuanto al error de transmisión, aunque las diferencias son mínimas, algo 
por otro lado normal dado que este error se ve sobre todo influenciado por la 
macrogeometría y la rigidez de los contactos, al realizar un zoom a una zona 
cualquiera, se nota una mejora en el error de transmisión. Esto implica la 
reducción de ruidos y vibraciones en el acoplamiento y, por tanto, una mejora de la 
resistencia a fatiga, aumentando con todo ello la vida útil del conjunto.
Figura 5.2.11: Representación del par intercambiado. 
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Figura 5.2.12: Representación de la velocidad angular de la rueda conducida y del piñón. 
 
Figura 5.2.13: Representación del error de transmisión del conjunto. 
Figura 5.2.14: Ampliación de la Figura 5.2.13. 
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        Todo este análisis confirma el objetivo de este estudio, que era asegurar que 
actuando sobre la microgeometría de los dientes se consigue disminuir las 
tensiones y las fuerzas de contacto intercambiadas entre los dientes. Lo cual 
implicará una mejora de la vida a fatiga y menor nivel de ruido y vibración. De 
manera que se pueda valorar la influencia de la microgeometría en el movimiento 
dinámico de los engranajes. 
        En el siguiente capítulo se exponen las conclusiones de una manera más 
específica y detallada. 
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Capítulo 6 
 
Conclusiones. 
 
 
 
        En el presente Trabajo Fin de Grado se ha analizado el comportamiento 
mecánico de una transmisión de engranajes cilíndricos-rectos a cuyos dientes se 
les ha aplicado un rebaje de cabeza con respecto a una transmisión sin 
modificación de la microgeometría de sus dientes. 
        Para el desarrollo de este estudio, se ha empleado una novedosa herramienta 
computacional, el software RecurDyn, que permite reproducir el comportamiento 
dinámico de un modelo tipo CAD, creado por el propio software o importado por el 
usuario. A partir de dichas simulaciones se validan las ventajas que ofrece el 
modelo con modificación en la microgeometría de los dientes, mediante un rebaje 
de cabeza, respecto al modelo habitual.  
        Se ha comenzado realizando una serie de cálculos previos con el objetivo de 
determinar el valor teórico de los parámetros a estudio, que marcará si los 
resultados obtenidos en las simulaciones sobre el modelo son o no coherentes con 
la realidad y, en definitiva, si el modelo se comporta de la manera esperada. En 
estos cálculos previos se ha analizado además el valor más adecuado que deben 
tomar dos importantes parámetros de contacto, el Spring Coefficient y el Damping 
Coefficient. Para ello se han analizado las fuerzas de contacto, sus transformadas de 
Fourier, las tensiones de Von Mises, el par intercambiado, las velocidades en las 
ruedas y el error de transmisión. Sin embargo, se han encontrado ciertos fallos en 
el modelo, sobre todo en lo referente al tipo de mallado y la distribución de los 
FDR, lo que ha llevado a la necesidad de rehacer la disposición de las mallas y a una 
modificación en la distancia entre las ruedas. Además, ha sido también necesario 
un nuevo dimensionamiento del Damping Coefficient. 
        De este modo, se ha llegado a un modelo definitivo cuyo comportamiento es 
coherente con la realidad y cuyos resultados son parecidos a los cálculos teóricos 
previamente realizados. Sobre este modelo se ha efectuado una modificación de la 
microgeometría de los dientes, que ha consistido en realizar un rebaje de cabeza, 
dado que en las simulaciones anteriores se había observado que las mayores
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tensiones se producían en esos puntos. Finalmente, se han estudiado y comparado 
los resultados obtenidos para el modelo sin modificación en la microgeometría y 
para el modelo con rebaje de cabeza. Se han analizado las fuerzas de contacto 
media y de acoplamiento, las tensiones de Von Mises tanto en la cara como en la 
base del diente, el par intercambiado, las velocidades angulares y el error de 
transmisión para ambos engranes. Además, se han contrastado ambos modelos 
con una vista que muestra ambas ruedas en tres dimensiones y en una gama de 
colores la distribución de tensiones sobre ellas, siendo las zonas en azul oscuro las 
sometidas a tensiones menores y las de rojo las sujetas a una mayor carga. 
        A la vista de los resultados obtenidos se concluye que actuando sobre la 
microgeometría de los dientes se consigue una importante reducción de las 
tensiones de contacto y, por consiguiente, un aumento de la resistencia a fatiga y 
de la vida de funcionamiento de las transmisiones. Además, se obtiene un menor 
error de transmisión y, por lo tanto, una disminución en los niveles de ruido y 
vibración en el engrane, que contribuye también en la mejora de la resistencia y en 
la prolongación de la vida útil de la transmisión. 
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Anexo: La función Mesh 
 
 
 
        Se define malla poligonal, del término anglosajón mesh, como un conjunto de 
vértices, aristas y caras que definen la forma de un objeto poliédrico cuyas 
superficies han sido creadas mediante un método tridimensional generado por 
sistemas de vértices que se posicionan en un punto del espacio y que poseen unas 
determinadas coordenadas. Para construir una malla se pueden aplicar diversos 
sistemas y algoritmos, por lo general las caras, que son la unidad básica de 
cualquier polígono tridimensional, están formadas por triángulos, cuadriláteros y 
otros polígonos simples convexos, de manera que se puede afirmar que la unidad 
básica de cualquier polígono tridimensional.   
        El proceso conocido como meshing se puede traducir al español como 
“mallado”. Éste proceso consiste en aproximar un polígono tipo CAD con un 
modelo más simple, constituido de puntos, nodos, que serán las aristas de los 
polígonos adyacentes. Por consiguiente, es posible conocer la posición, velocidad y 
aceleración respecto a un sistema de referencia de dichos puntos y, además, a 
través del modelo, es posible simular las deformaciones en el cuerpo y estudiar las 
tensiones aplicadas. Para ello, RecurDyn ofrece diversos instrumentos, pero el 
principal es el comando Mesh, que analiza el sólido sobre el que se quiere realizar 
el mallado de forma automática y, a partir de los parámetros escogidos por el 
propio usuario, realiza dicho mallado.  
        La función Mesh permite que se imponga el valor máximo y mínimo de las 
dimensiones de los polígonos que constituirán las caras del sólido. Por defecto, 
dichas figuras serán triángulos, pero también pueden ser cuadrados, pentágonos, 
hexágonos, etc. De modo que, sucesivamente, se alcance una mayor fidelidad 
respecto al modelo 3D, aumentando sin embargo la carga computacional. Además 
de las consideraciones ya realizadas sobre la forma de los polígonos, cuanto menor 
sea el tamaño de los mismos, tanto más preciso será el análisis. No obstante sucede 
como en el caso de la forma geométrica, al disminuir el tamaño es necesario crear 
más puntos y, en consecuencia, se produce también un incremento del tiempo 
requerido para la simulación y una mayor carga computacional. 
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        En este Trabajo Fin de Grado, para realizar el mallado de las ruedas 
estudiadas, se ha considerado un valor para el tamaño máximo de los polígonos de 
10, y un valor mínimo igual a 1. Estableciendo dichos valores en la rueda 
provisional, es decir, la generada con el kit de herramientas que ofrece el  
programa, se observa un mallado más denso en la zona cercana a los dientes y un 
mallado más distribuido con figuras de un tamaño ligeramente superior en las 
caras laterales, hecho que no supone ningún problema a la hora de llevar a cabo el 
análisis. Sin embargo, al importar las ruedas definitivas y repetir el procedimiento, 
se produce una aproximación excesiva de los dientes como se observa en la figura 
siguiente: 
 
      Figura A: Aplicación de la función Mesh a una de las ruedas definitivas. 
        Se observa en el borde de los dientes que la condición de valor mínimo no ha 
sido tomada en cuenta, debido posiblemente a un bug del software, lo que ha 
provocado que la geometría de los dientes se vea alterada, dejando el modelo 
inutilizable.  
        Tras realizar diversos test para llegar a unos valores máximo y mínimo que 
cuadraran el mallado sin alterar la geometría, se logra un mallado correcto, pero 
sin utilizar el comando Mesh del modo usual.   
 
 
Realización del mallado en sólidos importados 
        En este apartado se presenta el modo de actuar para lograr el mallado de un 
sólido que no ha sido generado por el software RecurDyn, sino por un programa 
diferente. 
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        Para ello se importa el sólido en formato Parasolid y se crea un primer mallado 
empleando para ello un comando específico que ofrece la función Mesh: el 
subcomando Advanced Mesh. Este primer mallado será la base sobre la que se 
apliquen una serie de cambios para poder lograr el objetivo final. 
        La Figura B muestra los parámetros adoptados para llevar a cabo el mallado 
mediante el Advanced Mesh.    
        El detalle más importante a observar en la figura superior es la elección del 
Mesh Type, donde se ha optado por la opción de un tipo sólido, en este caso Solid4, 
que genera un sólido lleno, con nodos también en su interior. La opción que 
aparece por defecto es la de tipo Shell3, que como ya se ha comentado en la parte 
principal de este Trabajo Fin de Grado crea un sólido cuyo interior es hueco. Dicho 
de otro modo, creará una “concha” formada únicamente de polígonos sobre la 
superficie, con un espesor ficticio de 1 cm, según los parámetros por defecto. Por 
tanto, se generaría una estructura vacía que no sirve para los fines de la simulación 
a flexión y de la que no se extraerían resultados concluyentes sobre deformación.  
        La principal diferencia del comando Advanced Mesh frente al Mesh habitual es 
que la primera utiliza un valor medio en lugar de uno máximo, optimizando de este 
modo la creación de los polígonos en el mallado de las ruedas y obteniendo 
resultados más precisos en cuanto a geometría.  
        La siguiente figura muestra el resultado del mallado en una de las ruedas a 
estudio con la función Advanced Mesh, imponiendo como valor medio 2. 
Figura B: Ventana para especificar los parámetros del Advanced Mesh. 
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Figura C: Aplicación de la función Advanced Mesh a una de las ruedas a estudio. 
        Se observa que este modelo, aunque mantiene intacta la geometría, genera un 
mallado muy denso en las caras laterales, lo cual implica una mayor carga a fines 
de cálculo computacional y de simulación. Puesto que la parte lateral de la rueda 
no es una zona objeto de este estudio se recurre al comando Remesh, que permite 
seleccionar una o varias caras y realizar sobre ellas un nuevo mallado local, con 
parámetros diversos a los definidos en el modo global.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Figura D: Ventana para especificar los parámetros del Local Remesh. 
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        La figura superior muestra la elección de dos caras: ImportedSolid1.Face1 y la 
ImportedSolid1.Face2, que corresponden a las caras laterales de la rueda 
importada. Como ya se ha mencionado, dichas zonas no son objeto de este análisis 
y no generan interés alguno para el fin de este estudio. De manera que se realiza 
sobre ellas un Remesh, es decir, se realiza sólo en ambas caras un nuevo mallado 
con los parámetros que se ilustran en la Figura D. Se impone un valor máximo, Max 
Element Size de 10, manteniendo el Min Element Size igual a la unidad. 
        La figura siguiente muestra como se ha llegado a un mallado escalado, en el 
que las zonas de interés están compuestas por formas poligonales de menor 
tamaño a fin de obtener una mayor precisión de los resultados en dichas zonas. Por 
otro lado, la parte lateral de la rueda está formada por polígonos de mayor tamaño. 
        Se aprecia como ahora el mallado está más equilibrado, en el sentido de que se 
ha logrado un mallado más denso en los puntos de interés, reduciendo además el 
número de nodos totales, y en el resto del sólido un mallado más general. Por 
tanto, se han aligerado los cálculos al disminuir la carga computacional y, en 
consecuencia, la duración de la simulación. 
Figura E: Mallado de una de las ruedas definitivas aplicando el comando Remesh. 
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